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Abstract 
The hydro power stations must be equipped with hydro turbines of high performance and high 
reliability. Performance of hydro turbines is evaluated by its efficiency, cavitation and pressure fluctuation. 
The runner has great influence on these factors. Therefore, the improvement of runner performance is 
very important. Francis type turbines are the most used type among the turbines because of its flexibility. 
Therefore, study on runner designs for improving performances of the Francis turbine together with the 
pump turbine is conducted in this research. This thesis consists of five chapters, as follows. 
In Chapter 1, the background and purpose of this research, and the outline of the study are stated. 
In Chapter 2, a study on the applicability of the splitter runner to a super high head pumped storage 
power plant is conducted. The splitter runner has long blades and short blades. First, in order to evaluate 
the possibility of expanding its operating range, a development of a new splitter runner is conducted. As a 
result, it is found that it is desirable to make the short blades as long as possible until they start to interfere 
with the outlet port formed by adjacent long blades. Also, the operating range of splitter runner, defined 
by the ratio of pump maximum head and the turbine minimum head, is found to reach 1.298, while that of 
the conventional runner is 1.154.  
Next, an effort to improve the inlet cavitation performance in the turbine mode by optimizing the 
short blade shape is carried out. As a result, it is found that by shifting the short blades to their pressure 
sides, the blade loads of short blades increase and local pressure drops at blade inlets decrease.  
Finally, in order to apply the splitter runner to a prototype pump turbine, a technique to design the 
splitter runner taking into account the manufacturing and maintenance features is examined. As a result, it 
is found that it is feasible to widen the blade outlet width by optimal designing of the blade inlet angle 
and the circumferential position of splitter blade’s trailing edge, while avoiding the deterioration of the 
hydraulic performance. The results of the model performance tests confirms that the splitter runner 
optimized by CFD operates with higher efficiency and smaller pressure fluctuation all over the operating 
range, compared to the conventional runner with seven normal blades. From the result of the performance 
test of a large scale prototype pump turbine, it is also confirmed that the splitter runner shows high 
efficiency and low pressure fluctuation as well as in the model tests. 
In Chapter 3, an optimization technique of Francis turbine runner is studied to obtain a high 
performance Francis turbine runner. First, an optimization system which couples CFD and the design tool 
of Francis turbine runner shape, namely the Multi-Objective Genetic Algorithm (MOGA), is presented. 
The system can automatically optimize the runner shape based on the objective function. The system is 
applied to the Francis turbine runner, whose specific speed is 0.08. The hydraulic losses at three operating 
points are selected as the objective function. The runner shape is defined by the design parameters, where 
the runner meridian passage and the blade shape can be defined freely by changing the parameters. As a 
result of the optimization, many optimized runners, which have various performances, are obtained and 
the model performance test shows that the optimized runner has a great improvement in the turbine 
efficiency. It is clearly shown that this optimizing system is useful in obtaining a superior runner. 
Next, a new method to design a runner which combines the latest CFD and the multi objective 
optimization method with an existing design system is developed. The optimization is carried out in 2 
stages. First, the optimization using genetic algorism (MOGA) is conducted for two specific speeds of 
Francis turbine runners (NQE=0.14 and NQE=0.25). Next, optimization using the design of experiment 
(DOE) is conducted for specific speed NQE=0.21 Francis turbine runner. In this optimization using DOE, 
base runner parameter is chosen from the optimized design parameters obtained by MOGA. As a result of 
optimization conducted by DOE, a high performance runner is obtained. And also, the time for the 
optimization can be shortened using this optimizing method. 
Finally, a new runner design optimization system using particle swarm optimizing (PSO) method 
has been developed. As a first step, a runner shape optimization in the design point is conducted using 
PSO method and compared to the results using the genetic algorithm (GA). As a result, it is shown that 
the new PSO method is capable of creating many optimized runner shapes quicker than GA. As a next 
step, multi-objective optimization of runner shape using PSO method is carried out against a wide range 
of operations. As a result of the runner optimization, it is shown that the new PSO method is capable of 
designing a higher turbine efficiency runner while maintaining the cavitation performance. Therefore, it 
can be concluded that the particle swarm optimizing (PSO) method is an effective algorithm for designing 
an optimized hydro turbines. 
In Chapter 4, model test is conducted to investigate the vibration due to flow instability which 
becomes large at the high partial load conditions in the Francis turbine. It is found that when the 
instability vibration occurs, a large pressure fluctuation those frequency is about 40Hz can be observed in 
the casing and between the runner and the guide vane. It is also found that at this condition, the 
cross-section of the whirl is oval and the whirl rotates around the whirl core circumferentially at about 20 
Hz. Because the whirl of an oval cross section knocks the wall surface twice every circulation, the 
frequency hitting the wall becomes around 40 Hz. This frequency is close to the measured dominant 
frequency of the instability vibration. It is concluded that the instability vibration is caused by the rotation 
of this whirl with an oval cross section.  
In Chapter 5, the conclusions are stated. 
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第 1 章 序 論 
 
1. 1 研究の背景 
水車の歴史は古く，すでに紀元前2世紀ころには小麦の製粉などに使用されていたといわれている。
一方，発電用としては 1882 年にアメリカで使用されたのが初めてである。図 1-1 に水車の変遷を示す 
(1)。日本においては 1891 年京都に蹴上発電所が建設され，事業用の水力発電が始まった。大容量の発
電機の実用化や高電圧の長距離発電技術の発達とともに多くの水力発電所が建設され，火力発電が多
く建設され始める 1960 年頃まで水主火従の時代が続いた。その後，大型火力発電所，原子力発電所が
多く建設されることになるが，負荷調整能力の高い水力発電所は今でも数多く稼働しており，日本国
内だけでも出力 10MW 以上の水力発電所が 500 以上存在している。1960 年頃からの火力発電の大容量
化や原子力発電の増加が始まるが，これらの発電設備は負荷調整速度が低いため，即応性のある電源
の不足が予測された。この問題を解決するために，河川流量に全く頼らず上下の貯水池の水を上げ下
げするだけで揚水と発電を繰り返すことができる揚水発電所が注目されるようになった。揚水発電所
は一般に夜間の余剰電力を使い，水車ランナを水車運転とは逆に回転させることでポンプとして使用
し，下ダムの水を上ダムに汲み上げて，位置エネルギとして貯蔵し，昼間の電力ピーク時に水車とし
て発電するもので，大きなエネルギ貯蔵システムである。このようなエネルギ貯蔵システムとしては
他にもいくつかの方法が考案されているが，揚水発電所以外の方式は容量が小さく，実用上は揚水発
電所が唯一の大規模エネルギ貯蔵システムであるということができる。その後，火力発電所や原子力
発電所が多く建設されたため，負荷変動の対応能力が高い揚水発電のニーズが高まり，大容量の揚水
発電所が多数建設された (2)(3)。 
図 1-2 に 2012 年までの世界の一次エネルギの消費の推移を示す (4)。原子力発電が近年横ばいにな
っているものの他のエネルギ消費量は年々増加の傾向となっている。図 1-3 に 2040 年までの世界のエ
ネルギ需要と発電設備の増減予測を示す (5)。発電設備容量は 2040 年には 2013 年の 1.8 倍にも増大す
る予測となっている。2040 年までには 40%程度既存の発電設備が廃止されるものの，その 2 倍以上の
発電設備が新たに運転開始されると見込まれている。新規に運転開始が見込まれる設備の内訳をみる
と再生可能エネルギは 50%程度を占めており，環境問題が重要視されていることが表れている。図 1-4
に再生可能エネルギの導入規模予測を示す (5)。水力発電と共に，風力・太陽光発電が増加すると見込
まれており，水力発電は 2040 年まで安定して増加すると予測されている。図 1-5 に 2012 年における
水力発電の地域別割合を示すが，中国が 24%と最も多く，ブラジル 11%，カナダ 10%と続いている (6)。
現在も中国が世界最大の市場規模を有しているが，今後も水力発電量が増加すると予測されている。
図 1-6 に 1kW あたりの CO2排出量 (7) を示すが，水力発電は大容量発電設備の中では最も CO2排出量
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の少ない設備である。このことから，2040 年以降においても水力発電による発電量の増大は期待され
る。 
 水力発電に使用される水車は立地地点により落差，流量，出力と要項が異なる。このような様々な
要項に対して，効率の良い水車を提供するため，様々な形式の水車が開発されている。表 1-1 に通常
の水車およびポンプ水車の主要な形式を示す。水車専用機では衝動水車に分類されるペルトン水車，
反動水車に分類されるフランシス水車，カプラン水車，斜流水車，バルブ水車などがある。ポンプ水
車には，フランシス形ポンプ水車，斜流形ポンプ水車，バルブ形ポンプ水車などがある。図 1-7 に水
車の形式別の割合を示す。これらの水車形式の中で，水車専用機では適用範囲が広く効率が高いフラ
ンシス形水車が，そしてポンプ水車においてもフランシス形のポンプ水車が多く適用されている。 
水力発電は水車専用機では 90%以上，ポンプ水車でも 85%以上の高い効率を有している。しかしな
がら，特に大容量の水力発電設備においては効率 0.1%の向上が数百 kW の差になることから効率向上
が常に求められている。水車の性能に求められるものは「高効率であること」はもちろんであるが，
同様に高い信頼性も重要である。信頼性を評価する指針としては，キャビテーション性能，水圧脈動
性能などがあげられる。フランシス水車は主にケーシング，ステーベーン，ガイドベーン，ランナ，
吸出し管で構成されている。フランシス水車の性能向上のためにはこれらの構成部品の内部流れ挙動
を正確に把握し，その結果を設計に反映させることが重要であり，内部流れの詳細把握のために模型
試験や流れ解析によりフランシス水車内部流れの解明や各部流路損失の分析等が行われている 
(8)(9)(10)。図1-8に水車出力比速度Ns=140m・kWのフランシス水車における内部損失の内訳を示すが，
設計点での全損失に占める流路各部の水力損失の割合はケーシングとガイドベーン間で 33%，ランナ
部で 55%，吸出し管で 12%とランナ部での損失が最も大きいことがわかる (9)。このように，フラン
シス水車のランナは効率に最も影響を与える部位となっている。ステーベーン，ガイドベーンは一般
に 2 次元翼形状で，ケーシング，吸出し管も曲がり管形状とそれほど複雑な形状ではないため形状の
最適化が比較的容易である。一方，ランナ形状は複雑な 3 次元形状をしているため，その形状を定義
するパラメータの数も多く，形状の最適化に時間を要しているのが現状である。しかし，ランナ形状
の最適化を図ることは水車性能全体の向上のためには重要であり，短期間に最適化が実現する手法の
開発が望まれている。水車形状の最適化においては通常流れ解析を用いて実施するため，流れ解析精
度向上は重要である。水車の流れ解析手法としては，1990 年代までは 3 次元非粘性オイラー手法が主
流であり，低次の差分精度で計算が行われていた初期にランナ羽根入口負圧面の圧力低下を精度よく
捉えられなかったが，高次の差分精度とすることで圧力低下を精度よくとらえるようになったことが
示されている (11)(12)(13)(14)(15)。しかし，水車性能の大幅な向上のためには水車内部流れの損失を高
精度に把握する必要があり，2000 年代からは 3 次元の乱流解析が一般的に適用されてきている 
(16)(17)(18)(19)。一方で，設計最適化手法としては代表的なものに勾配法による最適化手法がある (20)。
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しかし，勾配法による最適化では局所的な最適解に陥り新の最適解を得られない恐れがある。一方で，
生物の進化論に基づく最適化手法である遺伝的アルゴリズムがあり，これは大域的最適化が可能であ
るが，多くの設計及び評価が必要であることから最適化に多大な時間を必要とする (21)。しかし，近
年コンピュータの発達により計算時間が短縮されてきたことから，遺伝的アルゴリズムを用いて設計
最適化をする事例が増えてきている (22)(23)。 
別の信頼性の観点からは，特に水車比速度が高くなると吸出し管での水圧脈動が増大するという現
象がある。フランシス水車はランナ羽根が固定であるため，設計点付近ではランナの出口流れは旋回
流をほぼ持たない流れであるが，設計点より離れた運転点ではランナ出口に旋回流による渦（ホワー
ル）が発生する。無旋回流量条件よりも流量が減少すると，ランナ下流ではランナの回転方向と同じ
方向に旋回する強制渦が形成される。このホワールが周方向に振れ回ることで，壁面の一点で圧力を
測定するとホワールが近づく時に圧力が低下し，ホワールが離れると圧力が上昇する。この水圧の変
化を水圧脈動と呼ぶが，上述した水圧脈動はこのホワールと呼ばれる渦の振れ周りに起因するものと
考えられている。この水圧脈動の低減を目指して，吸出し管壁面にフィンと呼ばれる旋回防止板を取
り付ける方法や，上部吸出し管から空気を注入することでホワールを安定させる手法などがとられて
いる。一方，無旋回流量条件よりも流量が増加すると，ランナ下流ではランナの回転方向と逆方向に
回転するホワールが発生する。流量が少ない時のホワールはランナ中心の死水コアと呼ばれる周りを
振れまわりらせん状の渦となるが，流量が多い時はらせん状とはならず，ランナ回転軸中心付近にま
っすぐな渦芯を持つホワールとなる。大流量側ではこの渦芯が膨らんだり縮んだりすることで水圧脈
動が発生する。このホワールが安定している状態であれば大きな水圧脈動が生じ機器に影響を及ぼす
ことは無いが，近年部分負荷領域の狭い範囲で急激に水圧脈動が増大し，水車全体を揺るがすような
振動が発生する事例が報告されており，その原因追及も水車信頼性向上のために重要である (24) (25)。 
図 1-9 にポンプ水車の最高揚程の変遷を示す。水車の落差が高いほど，少ない流量で大きな出力を
得ることができ，広い貯水池の建設が出来ない地点でも大きな出力を持つ発電所の建設が可能となる。
このため，ポンプ水車の高落差化が年々進んできた (26)。図 1-9 から，水力性能および機器の信頼性
が課題となる高落差ポンプ水車において，日本の技術は常に世界をリードしていることが伺える。信
頼性の確保については，主に相似模型を用いた実揚程・実落差試験により実機適用前に共振特性を調
べることで，実物水車で問題が発生することを事前に防いでいる (27)(28)。前述したように，ポンプ水
車は経済性の追求・地点選定の制約の観点などから高落差化が進んでいるが，一般に高落差向けのポ
ンプ水車ではランナの設計が難しくなり，従来の設計手法では性能向上が困難であるとともに，強度
の面から適用落差に限界がある。また，近年は効率が理論値に近づきつつありその向上が鈍化してき
ていることとあいまって，更なる経済性の向上を図ることができないという課題に直面している。そ
こで，超高落差発電所へ適用可能な新型の高性能ポンプ水車ランナの開発のためには技術の飛躍的な
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向上が求められている。本論文ではその手段として新型のスプリッタランナを開発し適用する。通常
のフランシス水車ランナにおいては，通常の羽根の間に短い羽根を設置したスプリッタランナを適用
し，高性能化を図っている事例がある (29)(30)。しかし，揚水発電用ポンプ水車においては，スプリッ
タランナを適用した事例は無い。 
 
1.2 研究の目的 
本研究はこれらの背景に鑑みて実施されたものであり，大きく３つの目的がある。 
第一の目的は，超高落差発電所へ適用可能な高性能ポンプ水車ランナを開発し，揚水発電所の経済
性向上を図ることである。特に，高落差化により運転範囲が狭くなるという問題を解消するために，
ポンプ水車向けに新型のスプリッタランナを提示し，実物ポンプ水車への適用を最終目的としてポン
プ水車の有効性を実証するとともに，ポンプ水車用高性能スプリッタランナの設計指針を提示するこ
とである。 
第二の目的は，フランシス水車ランナの自動最適化システムを構築し，その有効性を実証すること
である。また，最適化システムにおいては大域的最適化手法である遺伝的アルゴリズムや粒子群最適
化手法を用いて，その最適化手法の有効性を確認するとともに，最適化設計時間の短縮方法を提示す
ることである。 
第三の目的は，フランシス水車の部分負荷領域の狭い範囲で急激に水圧脈動が増大する現象の把握
を行うことである。 
 
1.3 論文の構成 
本論文は，全 5 章で構成される。 
第 1 章は本章であり，研究の背景と目的，論文構成について述べている。 
第 2 章では，超高落差ポンプ水車へ新型スプリッタランナを適用することによる性能へ及ぼす影響
の評価を行う。まず，落差 700m 級ポンプ水車を対象として，新型のスプリッタランナの適用によるポ
ンプ水車の運転範囲拡大の可能性を評価する。また，ポンプ水車向けスプリッタランナの設計に重要
な短翼の長さがポンプ水車性能へ及ぼす影響について，流れ解析結果と模型試験結果を用いて明らか
にする。次に，更に高落差の 800m 級ポンプ水車を対象として，スプリッタランナの適用可能性を評価
する。ポンプ水車向けスプリッタランナで課題となる水車入口キャビテーション性能の改善に向けた
スプリッタランナの短翼形状の適正化の効果について流れ解析結果を用いて明らかにする。また，適
正化したスプリッタランナの模型試験を行い，その性能の評価を実施する。最後に，実物ポンプ水車
へのスプリッタランナの適用のために，性能とともに製作性，保守性を考慮したスプリッタランナの
設計手法を提示する。流れ解析を用いて，短翼の羽根長さ入口角度等の評価を行い，製作性を考慮し
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たスプリッタランナの開発を行う。また，模型試験と実物水車でポンプ水車性能の検証を行う。 
第 3 章では，フランシス水車ランナの最適化手法の評価を行う。まずは，低比速度フランシス水車
ランナの高性能化を目的としたランナ形状最適化システムを構築する。ランナ設計システムと流れ解
析を遺伝的アルゴリズムによる最適化手法に組み込み，新しい自動最適化システムを構築し，ランナ
形状最適化を実施する。また，最適化システムで得られたランナの性能評価を模型試験により行い，
最適化システムの有効性を確認する。次に，高比速度フランシス水車ランナの高性能化を目的として
ランナ形状最適化を行う。最適化では，遺伝的アルゴリズムによるランナ最適化を行い，そこで得ら
れた形状パラメータをベースに実験計画法を用いて形状最適化を行う。形状最適化されたランナの性
能について模型試験により検証し，最適化手法の有効性を確認する。最後に，高比速度フランシス水
車ランナの高性能化を目的として，粒子群最適化手法によるランナ形状の最適化を行い，最適化手法
の有効性を確認する。 
第 4 章では，高比速度フランシス水車の部分負荷領域で発生する局所的な不安定振動について，模
型試験によりその現象の詳細な調査を行った結果を提示し，その現象を明らかにする。 
第 5 章は結論である。 
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第 2 章 高落差ポンプ水車向けスプリッタランナの
適用に関する研究 
 
2.1 はじめに 
近年の揚水発電所では，建設コストを低減するためにスケールメリットを追求して超高落差化およ
び発電出力の大容量化へのチャレンジがなされてきた。一般に高落差向けのポンプ水車では，ランナ
の設計が難しくなり，従来の設計手法では性能向上が困難であるとともに強度の面や振動問題など多
くの技術課題が生じる。 
振動問題としては 1970 年代に国内で世界に先駆けて 500ｍ級のポンプ水車が製作，実用化されたが，
高落差ポンプ水車においては低落差機では問題にならなかったランナの振動応力が非常に大きくなる
場合があり，1980 年代に 500ｍ級のポンプ水車においてランナにクラックを生じるという大きな問題
が生じた。本現象の解明に向けた研究により，ポンプ水車ランナの振動応力がランナベーンとガイド
ベーンの間の動静翼干渉よって生じることが明らかになり，その後のポンプ水車の設計に大きくいか
されている (1)(2)(3)(4)。 
一方，性能面では近年の流れ解析技術およびコンピュータの発達により年々高効率化が進み，その
効率が理論値に近づきつつあってその向上が鈍化してきている。したがって，更なる経済性の向上を
図ることが難しいという状態にある。そこで，超高落差発電所へ適用可能な高性能ポンプ水車ランナ
の開発により揚水発電所の経済性向上を図ることが新型ランナ開発の目的となる。 
一般に高落差化を図ると効率・キャビテーション・水圧脈動・逆流などの各特性に代表されるポン
プ水車の水力性能が悪化し，場合によっては異常摩耗や振動などが発生するという問題がある。また，
ポンプ水車の水力性能面からの制約により適用可能な変落差幅が縮小するため，貯水池水位の変化量
を一定値以下とせざるを得ない。その結果，V 字形状のダムではダム高さを高くすることを余儀なく
され，建設コストが増大してスケールメリットが薄らいでしまうことになる。これらに対処するため
に，近年の発電所では大きな落差変化幅を設定しているものがある。特に近年新設される発電所につ
いては，その傾向が顕著になってきている。このような発電所に従来の設計方法に基づいたポンプ水
車を適用した場合，壊食や振動の原因となるキャビテーションやポンプ吸込側逆流などが生じる不安
定な特性領域が運用範囲内に含まれてしまうことが懸念される。筆者らは，これらの問題に対処しつ
つ幅広い運転範囲において高効率で安定した運転を可能にする技術施策の一つとして，長い羽根と短
い羽根を周方向に交互に配したスプリッタランナを提案し，その水力性能の特徴や設計方法について
検討してきた。スプリッタランナのように長い羽根の間に短い羽根を設けたものに関しては，圧縮機
のインペラなどへの適用がよく知られている。また，発電運転専用のフランシス水車に関しては，ス
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プリッタランナが優れた変流量・変落差特性を有することが流れ解析と模型試験により確認されてい
る (5) ほか，実機へ採用された例 (6) もある。しかし，同一のランナで揚水運転と発電運転の双方を
可逆的に行うポンプ水車では，検討すべき項目が多岐にわたることから最適設計が容易ではなく，実
機への適用例はまだない。 
一般にスプリッタランナを含めた多翼ランナでは，ポンプ運転羽根出口での滑りが減少するため，6
枚，7 枚の羽根をもつ従来のランナよりも羽根外径または羽根出口角度を小さくして揚程―揚水量特性
を調整する。羽根外径を小さくすればクラウン径とバンド径を小さくすることが可能になり，円板摩
擦の低減による効率向上と機械の小型化を図ることができる。逆に羽根角度を調整するという方法を
採れば揚程変化に対する揚水量変化が小さくなるため，一定の揚程範囲におけるランナへの入射角度
の変化が小さくなってポンプキャビテーション特性が向上する。また，どちらの方法を適用しても，
水車部分負荷運転における流れ角度と羽根角度の差が小さくなり，水車入口キャビテーション性能が
改善されることになる。さらに水圧脈動の低減や非設計点での二次流れや偏流の抑制による効率向上
も，多翼化の効果として考えられる。 
しかし，単純に同一の羽根を増加させた通常の多翼ランナでは，隣り合う羽根間で形成される出口
部の隙間，すなわち出口ポートが小さくなるため，場合によっては実機の製作性や保守性が悪化した
り，ポンプキャビテーションの高揚程側特性と低揚程側特性のバランスが崩れたりするという問題が
生じる。これに対してスプリッタランナでは一枚おきに羽根が短くなるため羽根出口ポートは極端に
は小さくならない。以上の検討が正しければ，理論的にはスプリッタランナは多翼ランナとしての利点
を最大限に生かすことができるものと考えられるが，実際には長翼と短翼が相互に影響を及ぼし合うた
めに流れが複雑になり，予測は困難である。その結果，スプリッタランナの設計にあたっては従来のラ
ンナの設計パラメータに加えて長翼と短翼のバランスを考慮する必要があり，その最適設計は容易では
ない。 
本章では，ポンプ水車スプリッタランナの性能について，流れ解析と模型試験結果で評価を実施し，
最終的に実物水車で性能検証した結果について述べる。 
 
2.2 本章で用いる記号 
 以下に本章で用いる記号を示す。 
 
L  ：水車入口からの羽根面に沿った距離 
L0  ：長翼の羽根面に沿った長さ 
Cp  ：羽根面圧力係数 
n’  ：模型ランナ回転速度 
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ag’  ：模型ガイドベーン開度 
ΔH’  ：水圧脈動振幅 
H’  ：模型試験落差 
n’1  ：模型水車単位落差あたりの回転速度 
Q’1  ：模型水車単位落差あたりの流量 
ηt'  ：模型水車効率 
ηt’opt  ：模型水車最高効率 
Ht  ：有効落差 
Ht max  ：最高落差 
Ht nor  ：基準落差 
Ht min  ：最低落差 
ηt  ：実物水車効率 
ηt opt  ：実物水車最高効率 
Pt  ：水車出力 
Pt max  ：対象落差における水車最大出力 
Qt  ：水車流量 
Qt max  ：水車最大流量 
H’n  ：模型ポンプ揚程 
Q’n  ：模型ポンプ揚水量 
ηp'  ：模型ポンプ効率 
ηp’opt  ：模型ポンプ最高効率 
Hp  ：全揚程 
Hp max  ：最高揚程 
Hp min  ：最低揚程 
ηp  ：ポンプ効率 
ηp opt  ：ポンプ最高効率 
Qp  ：ポンプ揚水量 
Qp max  ：最大揚水量 
Hsi  ：吸出し高さ 
σi  ：初生キャビテーション係数 
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2.3 流れ解析方法 
本研究では流れ解析によりスプリッタランナの特性の評価を行う。流れ解析では，これまでにも水
車・ポンプ水車への多くの適用実績があり(7)，精度が検証されている k-ε乱流モデルを用いたランナ単
体の定常 3 次元解析を行った。 本解析では，流れ場の基礎方程式を有限体積法により離散化し，数値
解析により流れ場の特性（圧力・速度等）を算定した。 
 基礎方程式は Reynolds-Averaged Navier-Stokes Equation （RANS）を用い，乱流モデルは RNG k-ε型
渦粘性モデル(8)(9)を適用した。 
 
Reynolds-Averaged Navier-Stokes Equation 
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である，各定数は以下に示す値を用いた。 
 
C  k    h  1C  2C  3C  4C    
0.085 0.719 0.719 0.9 1.42 1.68 1.42 -0.387 0.4 
 
基礎方程式の離散化は有限体積法を適用し，対流項の離散化は Self-Filtered Central Differencing Scheme 
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(SFCD) を適用した。一般的に，風上差分スキームを使用すると解が安定的に得られるが，数値粘性が
大きくなり精度が低下する。中心差分スキームを使用すると数値粘性が小さく，高精度な解が得られ
るが，数値的に不安定となり収束解を得ることが困難となる。今回用いた SFCD は，風上差分スキー
ムと中心差分スキームをブレンドしたハイブリッドスキームであり，過剰な数値粘性を抑えつつ安定
的に収束解を得ることができる。有限体積法では，基礎方程式の圧力を直接的に解くことはできない。
このため，SIMPLE 法 (Semi Implicit Method for Pressure Linked Equation）(10)を用いて，質量保存法則
と連立させ，繰り返し計算により圧力を補正する方法を適用した。 
 スプリッタランナの検討においては，解析領域はランナのみとし，羽根 1 ピッチ分の領域のみをモ
デル化した。図 2-1 に解析モデルの一例を示す。解析格子点の総数は，約 120,000 とした。物理量が周
方向に連続する境界面には周期境界条件を適用した。流入境界条件に関しては，水車流れでは上流のス
テーベーン・ガイドベーン流路の流れ解析結果からランナ入口において周方向平均した速度分布を基に
規定し，ポンプ流れでは旋回成分をもたない軸方向に平行な一様流が流入するものとした。流出境界条
件は水車流れ，ポンプ流れとも平均圧力一定の条件を適用した。壁面については，滑りなしの条件とし
た。流れ解析はランナの回転数を与えた回転場で行った。図 2-2 に境界条件の一例を示す。 
 
2.4 模型試験および性能換算方法 
 本章においては流れ解析を用いて設計したポンプ水車の性能評価として模型試験を実施する。模型
試験は JIS B 8103-1989  “水車およびポンプ水車の模型試験方法” に基づいて実施した。水車およびポ
ンプ水車は，相似条件に基づいて相似模型を使用して試験を行うことにより，実物水車の諸特性を把
握することができる。幾何学的に完全相似な 2 つの水車において，速度三角形が相似な状態であれば
性能の換算を行うことができる。しかし，レイノルズ数が異なる場合には水の粘性の影響を受ける流
動損失は非相似となるため，水車効率は厳密には同一にならない。このため，模型試験結果から得ら
れる効率から実物水車の効率実物水車の効率に換算する方法が複数提案されている (11) (12) (13)。 
 
2.5 スプリッタランナの短翼長さの検討 
スプリッタランナの設計においては短翼の羽根長さ，回転方向の位置，羽根角度が重要と考えられる。
本節では，短翼羽根長さの検討結果について検討する。 
 
2.5.1 検討方法 
スプリッタランナの設計において重要と考えられる，短翼羽根長さと回転方向の位置 2 つの要素のう
ち，まずは，短翼羽根長さの検討結果について検討する。 
開発にあたっては，実機への適用を視野に入れ，落差 700m 級，最大出力 460MW のポンプ水車を想定
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する。表 2-1 に想定プラント要項を示す。 
ポンプ水車の開発にあたっては，模型スケールで開発を行う。模型ランナの主要寸法を表 2-2 に，記
号を図 2-1 に示す。なお模型と実機の寸法比 S は 8.6 であるが，開発性能結果により最適な寸法比は異な
る可能性がある。 
本検討では，以下に示す 5 つのランナについて流れ解析を実施して，その特性の検討を行った。こ
の際，各ランナの基本となる翼形は同一としている。なお，羽根外径は基準となる従来設計ランナと
同一とすると，羽根枚数が増大しているため，ポンプ出口側の羽根角度を従来設計ランナと同一とす
るとポンプ運転時の揚程が高くなりすぎてしまうため，従来設計ランナに対して 3%縮小している。基
本的な設計思想は，例えばスプリッタランナの通常羽根と中間羽根の枚数が「6＋6」となる翼形の場
合には，6 枚羽根ランナとしての水車出口形状と 12 枚羽根ランナとしての水車入口形状をもつものと
した。図 2-3 にそれぞれのランナ形状の比較図を示す。比較図はランナ下方から見たものであり，緑
色で表示されているものが長翼，黄色で表示されているものが短翼である。 
 
① 6 枚羽根ランナ ……羽根枚数 6 枚のランナ。 
② 12 枚羽根ランナ……羽根枚数 12 枚のランナ。見方によっては，中間羽根と通常羽根の形状が同
一のスプリッタランナと考えることもできる。 
③ スプリッタランナ A……12 枚羽根ランナの羽根を 1 枚おきに短くしたもの。短翼の羽根巻角度は
長翼の 88%とし，短翼は，隣り合う長翼で形成される出口ポート（以下，単に「出口ポート」と
する）に干渉する。 
④ スプリッタランナ B……12 枚羽根ランナの羽根を 1 枚おきに短くしたもの。短翼の羽根巻角度は
長翼の 75%とし，短翼は出口ポートには干渉しない。 
⑤ スプリッタランナ C……12 枚羽根ランナの羽根を 1 枚おきに短くしたもの。短翼の羽根巻角度は
長翼の 63%とし，短翼は出口ポートには干渉しない。 
 
今回の検討ではランナの特性を集中的に検討するため，ランナ単体での流れ解析を実施した。流れ
解析の際には，入口境界面で流入条件を規定するとともに，モデル全体に所定の回転数を与える。 
流れ解析は，想定するポンプ水車要項に従い，ポンプ 4 点（超高揚程運転点，最高揚程相当点，設
計点，超低揚程運転点），水車 2 点（基準落差 50%出力点近傍，基準落差最大出力点近傍）の計 6 点
で実施した。ランナ形状によるランナ性能の評価は，ランナ羽根面の圧力係数分布で評価した。なお，
圧力係数 Cpは次式により定義されたものである。 
H
HHC sbp
  
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ただし， 
                  Ｈb： 翼面圧力  （m） 
                  Ｈs： 吸い込み基準圧力 （m） 
                  Ｈ： ランナ入口出口間の全圧差（m）…ポンプ方向流れ 
                       有効落差（m）………………………水車方向流れ 
である。ポンプ方向流れについては，ランナのみの解析としたためにランナ以外の損失を考慮した全
揚程は算出されず，ランナ入口出口間の全圧差（オイラーヘッドからランナ損失を差し引いた値）で
無次元化した。一方水車方向流れについては，解析条件を計算する際に用いた有効落差で無次元化し
た。羽根面の圧力面と負圧面の圧力差が翼の負荷になるため，圧力係数分布を評価することで羽根が
有効に仕事をしているか評価することができる。また，最低の圧力係数を示す位置が羽根面上で最も
圧力が低圧となる領域であり，キャビテーションの初生位置となる。この時，圧力係数の最低値 Cp min
と初生キャビテーション係数σi には以下の関係があり，実物水車の運転キャビテーション係数 σＰよ
りも小さくなると理論的にはキャビテーションが発生することになる。 
σi = -Cp min 
このため，圧力係数を評価することでキャビテーション性能の評価も可能となる。なお，実物水車の
運転キャビテーション係数は以下の式で表される。 
    σP＝（Ha－ Hva－ Hs－ L）／ H 
ここで  
Ha ： 放水路または下部調整池水位における標準大気圧  
    Hva ： 飽和蒸気圧 
    Hs  ： 吸出し高さ（水車中心－放水路または下部調整池水位） 
    L  ： 実物ランナの中心からランナ羽根下端までの高さ 
である。 
ポンプ水車におけるキャビテーション発生位置は水車方向とポンプ方向で異なる。水車運転におい
てはランナ羽根に発生するキャビテーションは，低出力時に発生する羽根入口側のキャビテーション
と，大流量側の運転時に発生する羽根出口側のキャビテーションとがある。ポンプ水車の水車運転範
囲は一般的に水車最高効率点よりも低落差側（高単位落差あたりの回転速度）で運転されることにな
る。最高効率点よりも高落差側の運転ではガイドベーンからランナに流入する相対流れ角度はランナ
羽根入口角度よりも大きくなり羽根入口負圧面の圧力が低下しキャビテーションが発生しやすくなる
が，実運転範囲から離れたところで発生するため通常は問題にならない。一方，最高効率点よりも低
落差側ではランナに流入する相対流れ角度は羽根入口角度よりも小さくなり，羽根圧力面の圧力が低
下しキャビテーションが発生する。このキャビテーションは低落差・小流量側で発生しやすく，キャ
ビテーションの発生により水車低出力の運転範囲が制限される。また，大流量側の運転においては，
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ランナ内部の速度が増速することで羽根負圧面側の圧力が低下し，羽根出口側でキャビテーションが
発生しやすくなる。ポンプ運転においては，羽根ポンプ入口の圧力面および負圧面で発生する。ポン
プ運転では，低揚程・大流量から高揚程・小流量側まで運転されるが，最高効率点よりも大流量で運
転すると，ポンプ羽根入口に流入する相対流れ角度は羽根角度よりも大きくなり，羽根圧力面側で圧
力が低下しキャビテーションが発生しやすくなる。一方，低流量側で運転すると，ポンプ羽根入口に
流入する相対流れ角度は羽根角度よりも小さくなり，羽根負圧面側で圧力が低下しキャビテーション
が発生しやすくなる。ポンプのキャビテーションも運転範囲を制限する要因になることから，ポンプ
キャビテーション性能向上も重要である。これらの水車およびポンプのキャビテーションの初生性能
については，羽根面圧力係数の最低値により評価することが可能であるため，本章では圧力係数によ
りキャビテーション性能の評価を行う。また，ポンプ運転の最高効率点から過度に小流量側に離れた
運転状態においては，ランナ一部で水が揚水されず戻ってしまう逆流という現象が発生する。逆流が
発生すると大きな振動，騒音が発生するため，逆流が発生する揚程を最高揚程から 4%程度以上離すこ
とが設計上重要となってくる。逆流が発生すると羽根圧力分布が大きく乱れるため評価をすることは
可能である。また，逆流の発生のしやすさの判断については，羽根入口での翼負荷が大きい場合逆流
が発生しやすいという経験があるため，羽根面の圧力係数から翼負荷を評価することで，逆流特性に
ついても評価を行う。 
図2-4～図2-8に中央流線における羽根面圧力分布を示す。これらの図において，縦軸は圧力係数 (Cp)
を横軸は無次元羽根長さ (arc length) を示しており，短翼長さは長翼長さの比で示されている。また，
羽根長さは水車方向羽根入口を基準 0.0 としており，水車方向羽根出口が 1.0 となる。このため，ポン
プ運転において，羽根長さ 0.0 はポンプ羽根出口を，羽根長さ 1.0 はポンプ羽根入口を示す。 
 
2.5.1.1 6 枚羽根ランナと 12 枚羽根ランナ 
図 2-5 の 12 枚羽根ランナは図 2-4 の 6 枚羽根ランナに比べ，羽根枚数が増えていることから全ての
運転点において羽根負荷が小さくなっている。また，12 枚羽根ランナでは，基本的な翼形は 6 枚羽根
としての水車出口形状をもつため，出口ポートが小さくなり小流量側へずれた特性を示す。特にポン
プ方向流れでは，大流量側（低揚程）において軸流速成分が大きくなるため，流れ角度がポンプ羽根
入口角度に対して過度に大きくなって流入してくる。このため，図 2-4 (4)，図 2-5 (4)に示されるよう
に，ポンプ羽根入口領域で圧力面と負圧面の圧力分布が逆転している領域が広くなっており，6 枚羽根
ランナにおいては，0.98～1.0 までの間だったものが，12 枚羽根ランナにおいては 0.9～1.0 までの範囲
と広がっている。この結果，ポンプ羽根入口側で有効に仕事をしていないことになる。このような現
象は同じ 12 枚の羽根を有するランナでも，スプリッタランナにおいては一枚おきに羽根出口長さが短
い短翼を有することになるため，長翼だけの 12 枚ランナよりも出口ポートが大きくなり，このような
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傾向は緩和されると考えられる。 
 
2.5.1.2 短翼の羽根長さ 
短翼羽根の長さについては，水車の特性は出口ポート分布が支配的であることや，前節での検討結
果から，長翼羽根間の水車出口ポート分布が当初の設計から変わらないようにすることが望ましいも
のと直感的にも推測できる。ここでは短翼羽根の長さによる影響について検討する。 
 
ポンプ方向流れ 
短翼が出口ポートに干渉しないスプリッタランナ B とスプリッタランナ C では全ての流量範囲で，
通常羽根の先端部の圧力係数分布は 6 枚羽根ランナのものとほぼ同じ分布を示しており，6 枚羽根ラン
ナと迎え角がほぼ等しくなっていることがわかる。これに対して，短翼が出口ポートに干渉するスプ
リッタランナ A の通常羽根先端での圧力係数分布は，小流量側（高揚程側）では 6 枚羽根ランナと似
たような分布となっているが，大流量側（低揚程側）では軸流方向速度成分の増加により流れ角度が
羽根角度に対して相対的に大きくなるため，12 枚羽根ランナの場合と同様に羽根入口圧力面側での圧
力低下が大きくなり，12 枚羽根ランナの圧力分布に近い分布を示している。そのため，スプリッタラ
ンナＡでは大流量側（低揚程側）羽根圧力面のキャビテーション特性が劣ることになる。一方で小流
量側（高揚程側）においては，短翼羽根長さが長くなるに従い長翼負圧面入口での圧力低下量が小さ
くなり，キャビテーション特性は向上する結果が得られている。また，全てのスプリッタランナにお
いて，短翼のポンプ入口付近を除けば，短翼の圧力分布は長翼とほぼ等しい圧力分布を示している。 
また，ポンプ運転時の逆流特性は，短翼の羽根長さが長くなるに従い羽根１枚当たりの負荷が低減し，
長翼の羽根入口の負荷も小さくなっていることから，短翼が長いほど改善されるものと推測される。 
 
水車方向流れ 
水車流れの羽根面圧力係数分布より，スプリッタランナ A では長翼と短翼でほぼ等しい圧力分布を
示しているが，スプリッタランナ B，スプリッタランナ C と短翼の羽根長さが短くなるにしたがって
短翼の圧力面と負圧面での圧力差が小さくなり，翼負荷が低下する傾向が示されている。またそれに
伴って，短翼の羽根水車入口圧力面側の圧力降下が大きくなり，入口キャビテーションが発生し易く
なる傾向にある。 
図 2-9 に水車 100%出力点における，ランナ中心断面における圧力カラーマップ図を示す。一例とし
て 12 枚羽根ランナとスプリッタランナ C の結果を示すが，スプリッタランナでは，長翼負圧面と短翼
圧力面で構成される流路の圧力レベルが，長翼圧力面と短翼負圧面で構成される流路の圧力レベルよ
りも低くなっている。この結果短翼の翼負荷が低下することになる。 
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以上より，スプリッタランナの短翼は長いほど，ポンプ入口キャビテーション特性と水車入口キ
ャビテーション特性の向上が期待できることが明らかとなった。また，ポンプ逆流特性についても，
短翼の長さが長いほど改善するものと推測される。その一方で，短翼が長翼間のポートに干渉する
と，ポンプおよび水車特性が大きく変化する。したがってスプリッタランナでは，短翼の長さを長
翼のポートに干渉しない範囲でなるべく長くすることが特性上望ましいという結論に至った。 
 
2.5.2 模型試験による性能検証 
 流れ解析により羽根長さの検討を行ったランナについて，模型試験による性能検証を行った。前節
において，スプリッタランナは，短翼の羽根長さを長翼のポートに干渉しない範囲でなるべく長くす
ることが特性上望ましいという結果が得られたため，本節においては模型ランナを製作し，ランナ B
の形状について調査を実施した。 
 
2.5.2.1 水車としての特性 
模型試験結果から得られる水車特性を図 2-10 に示す。本図において，横軸は単位落差あたりの回転
速度，縦軸は単位落差あたりの流量を示し，各値とも従来設計ランナの最高効率点の回転速度，流量
で無次元化している。図中には効率の等高線と入口キャビテーションの初生線が示されており，実線
はスプリッタランナの試験結果を，破線は従来設計ランナの試験結果である。入口キャビテーション
初生線は初生線よりも高回転側でキャビテーションが発生することを示す。また，想定ポンプ水車の
水車運転範囲を太破線で示しており，各線は最高落差（Hmax），基準落差（Hnor），最低落差（Hmin）
相当の回転速度と，最大出力相当の流量を示す。スプリッタランナの最高効率点は従来設計ランナよ
りも高回転速度，小流量にあるにもかかわらず，羽根入口キャビテーション初生線の最低落差におけ
る流量は従来設計ランナよりも大きくなっており，羽根入口キャビテーション性能は悪化した結果と
なっている。これは，流れ解析結果での羽根面圧力分布で示された通り，短翼の入口キャビテーショ
ン性能の悪化に起因するものであると考えられる。 
図 2-11 に基準落差における水車効率特性を示す。横軸は水車最大出力における流量に対する割合を
示している。スプリッタランナの基準落差における最高効率は従来ランナよりも高いという結果とな
っている。効率向上は，スプリッタランナはランナ外径を従来ランナよりも小さくしているため，ク
ラウン面およびバンド面での円板摩擦損失が低減されていること，羽根枚数増加に伴う整流効果によ
る損失低減が要因である。また，小流量側では従来ランナに対して効率が高くなっているが，最大流
量付近においては従来ランナの方が高い効率値を示している。これは今回適用したスプリッタランナ
は羽根枚数として 6＋6 を選定したため，ランナ羽根出口面積が小さくなってしまい，小流量側で効率
の高い特性となったものと考える。 
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図 2-12 に基準落差におけるランナとガイドベーン間における水圧脈動の値を示す。スプリッタラン
ナの水車羽根入口での羽根枚数は従来ランナの 7 枚に比べ多くなっているため，羽根入口での一枚当
たりの翼負荷が小さくなる。このため，ランナ羽根入口での圧力の変化幅が小さくなるためガイドベ
ーンとランナ間で発生する水圧脈動が低減する結果となっている。また，スプリッタランナにおいて
は小流量側での水圧脈動増大が抑制されている。一般に高落差の機器では水圧脈動がより重要になる
ことを考えると，本報告で対象としたような超高落差ポンプ水車においては，スプリッタランナの水
圧脈動低減は極めて有利なポイントであり，部分負荷側の運転範囲拡大に寄与するものと考えられる。 
 
2.5.2.2 ポンプとしての特性 
 模型試験から得られたポンプ特性結果を図 2-13 に示す。横軸に揚水量，縦軸に揚程およびポンプ効
率を示す。なお，すべての値は従来ランナの最高効率点の揚程，揚水量，最高効率で無次元化された
ものである。スプリッタランナの揚程は従来ランナに対して若干高くなっているが，効率値について
はほぼ同じ値となっている。図 2-14 はポンプ入口の初生キャビテーション係数を示したものである。
スプリッタランナは低揚程，大揚水量側でキャビテーション性能が向上しているが，高揚程，小流量
側ではキャビテーション性能が悪化している。しかしながら，キャビテーションが発生しない範囲に
ついてはほぼ同等であると判断できる。このことから，スプリッタランナのポンプ特性は従来ランナ
と同等の性能であると判断できる。 
 
2.5.3 運転範囲の検討 
  ここでは，前節で示したスプリッタランナの模型試験結果から，実物換算性能および運転可能範囲
について考察する。実物換算は，以下に述べる運転範囲の算出方法に基づいて計算された寸法比を用
いて，JIS 換算にて行う。 運転範囲の算出は，以下の手順により評価する。 
 
① 模型ポンプ特性から，逆流余裕が 4.1%となるように模型最高揚程 H’p maxを決定する。 
② 模型最高揚程と実物最高揚程から寸法比Ｓを算出する。 
③ ポンプ特性の実物換算を行い，吸出し高さ Hsi～全揚程 Hpの関係を求める。 
④ 運用上の吸出し高さの限界をプラントの限界値から 4m の余裕を見込み，運転可能な最低揚程
Hp minを求める。 
⑤ ポンプ運転最低揚程の従来要項からの拡大分と同じだけ水車運転範囲も拡大する（詳細について 
は，下記（注）参照）ものとして，最低落差 Ht minを求める。 
⑥ 水車下限出力を算出する。 
(注) 今，ポンプ運転において最低揚程Hp min1をHp min2まで低揚程側に拡大できるとする。この時，
24 
 
各揚程での静落差(Hst1，Hst2)は次式で表される。 
Hst1 = Hp min1 - hlp1 
Hst2 = Hp min2 - hlp2 
               （但し，hlp1および hlp2はポンプ運転時の管路損失を示す） 
拡大された場合の静落差の差分は， 
Hst1 - Hst2 = ( Hp min1 - Hp min2 )+( hlp2 - hlp1 ) ･････････ (1) 
のようになる。ここで，Ht min1を現状の最低落差，Ht min2を拡大された最低落差とすると， 
Ht min1= Hst1 - hlt1 
Ht min2= Hst2 - hlt2 
               （但し，hlt1および hlt2は水車運転時の管路損失を示す） 
となり，落差の差分は， 
Ht min1 - Ht min2 = ( Hst1 - Hst2 ) + ( hlt2 - hlt1 ) 
となる。上式に，式(1)を代入すると， 
Ht min1 - Ht min2 = (Hp min1 - Hp min2 ) + ( hlp2 - hlp1 ) + ( hlt2 - hlt1 ) 
Ht min2 = Ht min1 - (Hp min1 - Hp min2 ) - ( hlp2 - hlp1 ) - ( hlt2 - hlt1 ) 
となり，水車運転時において拡大された最低落差が，ポンプ運転時の揚程の差分から上式で求め
られる。なお，上式における波線部の損失は，揚程に対して無視できるオーダーである。したが
って，この損失を省略して下式のように簡略化し，ポンプ運転範囲が低揚程側で拡大することに
伴って水車運転範囲の低落差側も同じだけ拡大するものと考える。 
Ht min2 = Ht min1 - (Hp min1 - Hp min2 ) ･･････････ (2) 
 
上記方法にて求めた運転範囲を記載した模型水車およびポンプ特性を図 2-15，図 2-16 に示す。     
図 2-17～図 2-18 に，実物水車およびポンプの運転範囲を示す。スプリッタランナでは，従来設計ラン
ナと比べてポンプ低揚程側キャビテーション特性が改善されたため，従来要項よりも低揚程（低落差）
側に 57m 運転範囲を拡大することが可能であることがわかる。ただし，水車運転時の水車入口キャビ
テーション特性については，流れ解析からも明らかとなったように，スプリッタランナの中間羽根で
はキャビテーションが発生し易くなるため，従来設計ランナよりも悪化している。そのため，最低落
差時では 63%出力が下限出力となる。 
表 2-3 に，実物運転範囲の一覧を示す。スプリッタランナでは，変落差比を 1.298 まで拡大すること
ができることが明らかとなった。          
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2.5.4 スプリッタランナの短翼長さと運転範囲拡大に関するまとめ 
本節では，超高落差ポンプ水車の運転範囲の拡大，すなわち変落差比（最高揚程／最低有効落差）
の拡大を図れる水力性能を持つポンプ水車を開発することを目的として，スプリッタランナを対象と
して流れ解析と模型試験によりその有効性を検証した。その結果，以下のことが示された。なお，従
来設計ランナの運転可能な変落差比は 1.154 である。 
 
1) 本スプリッタランナは，変落差比 1.298 と従来設計ランナに対して大幅に変落差比の拡大を図るこ
とができる。 
2) スプリッタランナでは，水車運転時部分負荷でランナ外周部の水圧脈動が著しく減少することが
明らかになった。高落差の機器では水圧脈動がより重要であることから，この点は極めて有利な
ポイントとなる。 
3) 水車入口キャビテーション特性は短翼の設計により大きく左右され，本模型では従来設計ランナ
に対し，多少悪化した。しかし，これについては短翼の設計最適化によって改善される余地があ
る。 
4) スプリッタランナの短翼長さは，短すぎると短翼入口で水車入口キャビテーションが発生し易く
なり，長すぎると流量特性が変化することに加えてポンプ低揚程側のキャビテーション特性が悪
化する。したがって，短翼の長さは長翼羽根間で形成される水車出口ポートに干渉しない程度の
長さが適正である。 
 
2.6 スプリッタランナの短翼相対位置の検討 
2.5 節では超高落差ポンプ水車へのスプリッタランナの適用の可能性について検討し，スプリッタラ
ンナでは羽根外径を縮小しても従来のランナと同等以上の性能を有することや，部分負荷運転時のラ
ンナ外周部での水圧脈動が大幅に低減されることなど，運転範囲拡大に対して利点が多いことを明ら
かにした。その一方で，水車運転時の入口キャビテーション特性が短翼で悪化し，下限出力が増大す
るという課題も判明した。 
本節では，特に短翼の水車入口キャビテーション特性の改善を技術的なポイントと位置づけて，ス
プリッタランナを適用した落差 800m・最大出力 460MW 級のポンプ水車の開発を進める。想定ポンプ
水車の要項を表 2-4 に示す。2.4 節のスプリッタランナでは水力効率および製作性を多少犠牲にしても
運転範囲拡大という命題に対してより優れた特性を有すると考えられる羽根枚数「6＋6」を採用した
が，本節では，製作性と水力効率の確保が相対的により重要になるという考えに基づき，羽根枚数「5
＋5」のスプリッタランナを採用することにした。ランナ主要寸法については，羽根枚数 Zr = 7・流量
比速度 nSQ = 27 の参考模型を基にして基本設計を行った。羽根枚数に対する実物ランナの主要寸法の一
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覧を表 2-5 に示す。 
 
2.6.1 スプリッタランナ詳細検討 
2.6.1.1 入口ピッチの影響 
本節では，長翼に対する短翼のピッチ位置の違い（いわゆる不等ピッチ）による水車流れへの影響
について，流れ解析により明らかにする。 
短翼の翼形は図 2-19 に示すように，基準翼形の出口端から 48°の位置でカットしたものとした。こ
れは 2.5 節で実施した羽根枚数「6＋6」の場合で適切としたカット量を「5＋5」の場合に換算したもの
である。短翼のピッチ位置については，図 2-20 に示すように長翼と等配となる位置を基準位置（0°）
とし，基準位置から長翼の負圧面側を＋方向，圧力面側を－方向と定義した。短翼ピッチ位置の影響
を調査するため，図 2-21, 表 2-6 に示すように短翼を長翼と等ピッチにしたもの（ランナ B），等ピッ
チ位置から長翼の負圧面側および圧力面側へそれぞれ 6°寄せて不等ピッチにしたもの（ランナ A およ
びランナ C）の 3 ケースについてスプリッタランナを設計し，流れ解析によりその影響を調査した。 
 
水車方向への影響 
 はじめに水車運転における短翼のピッチ位置の影響を調査するため，想定するポンプ水車の基準落
差，最大流量付近で流れ解析を実施した。図 2-22 に中央流線に沿った羽根面圧力係数分布を示す。い
ずれのランナにおいても，長翼の翼負荷に対し，短翼の翼負荷は小さくなっているが，ピッチ位置を
変化させることで，翼負荷に変化が表れている。短翼ピッチ位置を長翼の負圧面側に配置したランナ
A では他のランナよりも，短翼の翼負荷が増加し長翼の翼負荷が減少しており，逆に，短翼ピッチ位
置を長翼の圧力面側に配置したランナ C では反対の傾向を示している。このことから，短翼ピッチ位
置を長翼の負圧面側に位置することで，短翼が有効に仕事をすることになる。また，短翼の翼負荷が
大きくなったことで，水車入口での局所的な圧力降下が小さくなり，スプリッタランナの課題である
水車入口キャビテーション特性が改善したものと予想される。以上より，スプリッタランナの水車流
れにおいては，短翼を長翼の負圧面側に寄せることで短翼が有効に仕事をし，水車入口キャビテーシ
ョン特性の改善が期待されることが示された。 
 
ポンプ方向への影響 
 次に，ポンプ方向における短翼のピッチ位置の影響を調査するため，想定するポンプ水車の最低揚
程相当で流れ解析を実施した。図 2-23 に最低揚程相当における解析結果から求めた中央流線に沿った
羽根面圧力係数分布を示す。短翼の翼負荷は，ランナ B では入口付近を除けば長翼とほぼ同一となっ
ているが，ランナ A では減少し，ランナ C では増加している。この傾向は，特にポンプ入口側で顕著
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に現れている。一般にポンプ入口部での翼負荷が過度に増加すると逆流が発生し易くなることを考え
ると，ランナ C では長翼よりも短翼で逆流が生じ易くなるものと推測されることから，短翼を長翼の
圧力面側に寄せることは好ましくないと考えられる。 
 
以上より，スプリッタランナでは短翼を長翼の負圧面側に寄せることで，水車流れにおいては短翼
が有効に仕事をするとともに水車入口キャビテーション特性の改善が期待され，ポンプ流れにおいて
は短翼入口での翼負荷が低減されて短翼の逆流特性の改善が予想されることがわかった。 
 
2.6.1.2 出口ピッチの影響 
上記検討の結果，スプリッタランナの短翼を長翼の負圧面に寄せることが，性能上望ましい結果が
得られた。しかしながら不等ピッチにした場合には，ガイドベーンとの干渉による振動への影響など
を詳細に検討する必要がある。そこで，短翼の水車入口角度を長翼の水車入口角度よりも小さくし，
かつ水車入口端を等ピッチにすることで，水車出口側が不等ピッチになるランナ形状を考案した(図
2-24，図 2-25 参照)。この施策により，不等ピッチにしたことによる効果に加えて，短翼の入口角度を
小さくしたことの双方の効果により，水車入口キャビテーション特性が改善されることが期待される。 
以上の施策を適用して設計したランナについて流れ解析を実施した。解析実施点は，参考模型の特
性から見積もると以下の運転点に相当する。 
 
(1) 水車流れ 
・ 基準落差最大出力点相当近傍 
・ 基準落差 70%出力相当近傍 
・ 基準落差 40%出力相当近傍 
(2) ポンプ流れ 
・最高揚程相当 
・ 最低揚程相当 
 
図 2-26 に水車流れにおける羽根面圧力のカラーマップ図を示す。暖色が圧力の高い領域を，寒色が
圧力の低い領域を示す。全ての解析点で水車入口から出口にかけて概ね滑らかな圧力分布を示し，ま
た部分負荷側の運転点ほど羽根入口付近での局所的な圧力降下部が発達している様子が捉えられてい
る。図 2-27 に中央流線上での羽根面圧力係数分布を示す。水車入口付近での長翼と短翼の翼負荷の差
が従来のスプリッタランナほどは大きくなく，短翼が有効に仕事をしていることが示されている。ま
た，水車入口キャビテーションと密接に関連した入口付近での局所的な圧力降下も，従来のスプリッ
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タランナと比べて両羽根での差が小さくなっている。 
図 2-28 にポンプ流れにおける羽根面圧力のカラーマップ図を，図 2-29 に中央流線上での羽根面圧力
係数分布を示す。水車流れの場合と同様に，入口から出口にかけて滑らかな圧力分布になっている。
また，最高揚程相当では通常羽根負圧面側のポンプ入口先端付近での圧力降下がみられるが，クラウ
ンからバンドにかけてほぼ一様な圧力になっており，キャビテーション特性が顕著に劣る箇所がない
ことがわかる。 
 
2.6.2 模型試験 
模型試験では，設計段階で流れ解析を用いて最適化された模型ポンプ水車を製作して試験を行い，
特性を確認すると同時にさらに最適化を進めた。また効率特性だけでなく，キャビテーション試験や
水圧脈動試験も実施した。図 2-30 に模型試験装置および模型ランナの写真を示す。 
図 2-31 に水車入口キャビテーションの初生曲線を示す。横軸は単位落差あたりの回転速度の最高効
率点回転速度の比を，縦軸は単位落差あたりの流量の最高効率点での流量の比を表しており，各曲線
の右側でキャビテーションが発生していることを示す。本結果より，流れ解析結果と同様に長翼と短
翼の水車入口キャビテーション初生点がほぼ同じになっており，短翼が最適に設計されていることが
確認された。 
 図 2-32 に基準落差相当における水車効率曲線を示す。従来ランナの結果も併せて示すが，部分負荷
から過負荷にかけて，従来ランナに比べ効率が向上している。 
 図 3-33 に基準落差相当におけるランナ外周部の水圧脈動を示す。2.4 節の結果と同様に，部分負荷運
転領域で大幅に水圧脈動が低減している。 
 
2.6.3 スプリッタランナの短翼相対位置の検討のまとめ 
 本節では，800ｍ級のポンプ水車を対象としたスプリッタランナの開発を行い，以下の結論を得た。 
 
1) スプリッタランナの短翼を短翼の圧力面側に配置することで，短翼の翼負荷が増加し，水車運転
時の羽根入口での圧力低下が抑制され，水車入口キャビテーションが改善される。 
2) スプリッタランナの短翼を水車入口側等ピッチ，出口側を長翼の負圧面側に寄せた形状とする事
により，短翼の水車入口キャビテーション性能が改善される。 
3) スプリッタランナの短翼を水車入口側等ピッチ，出口側を長翼の負圧面側に寄せた形状としたス
プリッタランナの性能を模型試験で検証した結果，水車入口キャビテーションの初生線は長翼，
短翼ともほぼ同じとなり，短翼のキャビテーション性能が改善する。また，2.4 節と同様に，スプ
リッタランナは従来ランナに比べ高効率で，かつ，水車部分負荷運転時のランナ外周部の水圧脈
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動が小さくなる。 
 
2.7 スプリッタランナの実機適用に向けた検討 
本節では，実物ポンプ水車への適用を最終目標とした開発を実施した。表 2-7 に実物ポンプ水車の要
項を示す。 
2.5 節では羽根枚数 6＋6 というスプリッタランナ，2.6 節では 5＋5 枚としたスプリッタランナを対
象としたが，本節におけるスプリッタランナの羽根枚数は製作性，保守性，効率特性から判断し，長
翼 5 枚，短翼 5 枚の計 10 枚とした。水車羽根入口角度が羽根枚数 7 枚の従来ランナと同一の場合，ポ
ンプの揚程特性は，ほぼ羽根枚数の増加によるワイズナーのすべり係数の減少に相当する変化を示す。
それによって，スプリッタランナは従来ランナに対して約 2%の羽根外径の縮小が可能で，本設計では，
さらに流路幅を 1.6%拡大し羽根外径を約 3%縮小した。表 2-8 に模型ランナの主要寸法を示す。 
本節では，スプリッタランナの実機適用に際して，性能とともに重要となる製作性や保守性を考慮
したランナ形状の開発を行った。製作性や保守性については，ランナ最少隙間広さが評価対象となる。
このため，設計パラメータとして，長翼と短翼の水車運転時の出口側の羽根間の最少隙間を加えた。
図 2-34 にスプリッタランナの構成を示す。長翼および短翼の水車入口側羽根角度を βL2，βS2，長翼の
水車出口側の羽根角度 β1とし，中央流線における長翼および短翼の巻角 θL，θSとし，短翼の仮想出口
端と長翼の出口端の角度を θ1，θ2と定義した。本研究では長翼と短翼の平均の水車羽根入口角度 β2 ＝
（βL2＋βS2）/ 2 を一定にして角度差 Δβ2（＝βL2－βS2）を変化させてそれぞれの羽根の基本形状を設計し，
水車入口で等ピッチに短翼を配置した。 
 
2.7.1 スプリッタランナ詳細検討 
スプリッタランナの短翼長さの違いによる性能，製作性，保守性への影響を調査した。スプリッタ
ランナの短翼羽根長さを短くすると，製作性，保守性は向上するが，短翼の水車入口キャビテーショ
ン性能は悪化する。短翼水車入口キャビテーション性能を向上するためには短翼入口角度を小さくす
ることが有効である。今回，長翼と短翼の入口角度の平均値を一定とし，長翼と短翼の入口角度の差 Δβ2
を変化させ，水車運転時の羽根入口での圧力低下量が長翼および短翼でほぼ一致する短翼長さを流れ
解析で決定した。長さを変化させたスプリッタランナを設計し，水車運転時の短翼入口圧力低下量が，
長翼入口の圧力低下量と同等となるように，短翼入口角度の調整を行った。流れ解析は，ポンプ方向
は最高揚程相当，中間揚程，最低揚程相当，水車方向は基準落差 100%出力点近傍，80%出力点近傍，
60%出力点近傍，最低落差 30%出力近傍の計 7 点で実施し，水車 60%出力点での長翼および短翼の圧
力低下量がほぼ一致するように，短翼長さを決定した。図 2-35 にこれらの検討結果により設計された
形状比較図を示す。 
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図 2-36，図 2-37 に水車運転 60%出力相当におけるランナ中央流線における羽根面の圧力係数 Cpの変
化を示す。水車羽根入口の圧力低下量は短翼羽根長さ，羽根入口角度の調整により，長翼，短翼とも
ほぼ同等のレベルになっていることがわかる。 
本検討結果から得られたスプリッタランナの形状パラメータを図 2-38 に示す。本解析結果では，長
翼とスプリッタブレードの水車入口角度差 Δβ2 を 2.4°まで大きく取ることによって巻き角度比は 60%
以下まで小さくでき，羽根出口開きも基準ランナに対して約 125%に拡大可能である。 
 
2.7.1.1 ポンプ方向流れ 
次に上記で検討したスプリッタランナのポンプ方向の特性の検討を行った。図 2-39 にポンプ最低揚
程相当における，羽根面圧力分布を示す。各ランナとも，圧力は滑らかに変化していることがわかる。
図 2-40 に同一運転状態における羽根面圧力係数分布を示すが，短翼長さの違いによる影響は殆ど無い
ことがわかる。このことから，ポンプ方向においては，短翼長さの影響が小さいことがわかる。 
 
2.7.1.2 水車方向流れ 
 図 2-41 に水車 60%出力運転点における羽根面圧力係数分布の比較図を示す。先に示した通り，長翼
と短翼の羽根入口角度差に対応する最適な短翼長さにすることで，羽根入口での圧力低下量は長翼，
短翼とも同程度に調整することができる。しかし，圧力分布に見られるように短翼が短くなることに
よる翼負荷の低下によって長翼圧力面の負荷が多少大きくなっている。 
 図 2-42 に水車 30%出力運転点におけるランナ内部の流跡線図を示す。本解析結果から，ランナ出口
の旋回度を算出した。旋回度は軸方向の運動モーメントに対する旋回方向の運動モーメントの比を表
したものであり次式で示される。 
 
drVVr'm z
2
 drrVR 2z0   
V  ：周方向速度 
zV  ：軸方向速度 
 
図 2-43 に旋回度の比較図を示す。Δβ2 ＝ 2.4°では水車部分負荷でのランナバンド方向に向う 2 次
流れが増大し，出口の旋回度が大きくなる傾向が示されている。旋回度が大きくなると，水車運転時
の吸出し管で損失が増大するとともに，旋回流の増大により水圧脈動の増大が懸念される。このこと
から，旋回度が増大しない Δβ2 ＝ 2.0°程度までが，性能的には最適であり，出口開きも 10%拡大でき
ることから，製作性，保守性も向上すると判断できる。 
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2.7.2 模型試験 
流れ解析による検討結果より，Δβ2 ＝ 2.0°のスプリッタランナ（Model A）について模型を製作し，
同一要項で設計した羽根枚数 7 枚の従来ランナ（Model B）と模型性能を比較した。図 2-44，表 2-9 に
スプリッタランナと従来ランナの模型断面図，主要寸法を比較して示す。また，図 2-45 には模型ポン
プ水車および模型ランナの写真を示す。なお，ケーシング，吸出し管は従来ランナと同一のものを使
用した。 
図 2-46 にスプリッタランナと従来ランナの水車性能を各ガイドベーン開度に対する単位落差当りの
回転速度 n’1と流量 Q’1の関係および効率 ηt’の等高線を示す。ここで，各値は従来ランナの最高効率点
での値（添字 opt）の比で，ガイドベーン開度 ag’はそれぞれのランナの最高効率点開度 ag’optに対する
おおよその比率を示している。 スプリッタランナの最高効率点は，高回転側（低落差側）に移動し，
高効率の領域も部分負荷側，低落差/大流量に広がっており，スプリッタランナが広範囲で高効率であ
ることがわかる。 
図2-47に本模型が適用されるポンプ水車の基準落差相当であるn’1/n’1 opt ＝ 1.12の流量に対する効率，
ランナとガイドベーン間で測定したランナ外周の水圧脈動振幅の相対的変化を示す。スプリッタラン
ナは基準のスプリッタランナと同等の効率の向上と水圧脈動の低減をもたらしている。 
図 2-48 にポンプ性能比較図を示すが，ポンプの性能についても従来ランナと同等以上の効率特性と
なっており，特に問題のないことが確認された。 
 
2.7.3 実物ポンプ水車による性能検証 
 模型試験により性能検証されたスプリッタランナについて，実物での性能検証を実施した。図 2-49 
に実物ランナの写真を示す。実物ランナは模型ランナの 8.68 倍の大きさで製作されたものであり，ラ
ンナ外径は約 4.27m である。 
図 2-50 に水車基準落差近傍における効率試験結果を示す。模型試験結果は JSME の厳密換算方法を
用いて実物水車効率へ換算している。実物ポンプ水車試験の結果は模型結果で得られたものと同様の
特性を示しており，高効率であることが確認された。また，図 2-51 には上部ドラフトにおける水圧脈
動の値を示すが，こちらも模型試験と同様の結果となっており，部分負荷での水圧脈動の増大が抑制
されていることがわかる。 
 
2.7.4 スプリッタランナの実機適用に向けた検討のまとめ 
本節では，スプリッタランナの短翼の水車入口角度，羽根長さの適正値について流れ解析を用いて
検討し，模型試験でその水力特性を検証した。その結果，短翼と長翼の入口角度差の調整によって短
翼の羽根長さを短く取り，実機適用に際して問題となる羽根出口開きをある程度適正化できることを
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確認した。さらに，本検討結果により得られたスプリッタランナを実機に適用し，その性能の検証を
行い，模型試験で得られたものと同様に高性能であることが確認された。 
 
2.8 まとめ 
 本章では高落差向けポンプ水車へのスプリッタランナの適用可能性の評価を実施し以下の結論を得
た。 
 
1) ポンプ水車にスプリッタランナを適用することで，運転可能な変落差比を 1.154 から 1.298 へと従
来ランナに対して大幅に変落差比の拡大を図ることができる。なお，スプリッタランナ形状をさらに
最適化することで運転範囲は更に拡大が可能である。 
2) ポンプ水車向けのスプリッタランナでは短翼の設計が非常に重要であり，羽根長さは長翼の出口
ポートに干渉しないほど長く設計し，水車入口側では短翼と長翼を等ピッチに配置し，短翼の羽根入
口角度を小さくし，短翼出口を長翼の負圧面側に寄せた配置とすることで，水車入口キャビテーショ
ン性能の改善が可能である。 
3) スプリッタランナの羽根入口角度と羽根長さを適切に設計することで，製作性・保守性を確保し
たまま高性能なポンプ水車ランナの提供が可能である。 
4) スプリッタランナを適用することで，水車運転時部分負荷でランナ外周部の水圧脈動が著しく減
少し，広い範囲で効率向上が可能である。 
5) スプリッタランナを実機ポンプ水車に適用し，高性能であることが確認された。 
 
なお，本章で報告した高落差向けのポンプ水車スプリッタランナの実機適用は，並行して開発を行っ
た低落差向けのスプリッタランナ (14) に次ぐ実機適用機であることを追記しておく。 
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Table 2-1 Specification of prototype pump turbine 
 
Operating condition Head Maximum Power 
Rotational 
speed 
Pump 
Maximum head Hp max 727m 
460MW 500min-1 
Minimum head  Hp min 663m 
Turbine 
Maximum head  Ht max 675m 
Normal head   Ht nor 653m 
Minimum head  Ht min 617m 
 
 
 
Table 2-2 Principal dimensions of model runner 
 
Location Conventional runner Splitter runner 
Runner Inlet Diameter D1 500mm 485mm 
Runner Outlet Diameter De 250mm 250mm 
Runner inlet height B 43mm 43mm 
Runner inlet height L 132mm 132mm 
Blade number Zr 7 6 + 6 
Scale ratio S ( 8.6 ) ( 8.6 ) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig. 2-1 Principal dimensions of runner 
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Table 2-3 Operating range and head ratio of splitter runner 
 
Secondary flow limit H’R 90.3m 
Scale ratio S 8.600 
Pump 
Secondary flow margin 4.1% 
Maximum head Hp max 727m 
Minimum head Hp min 603m 
Turbine 
Maximum head Ht max 675m 
Minimum head Ht min 560m 
Minimum power at minimum head Pt min 63%Power 
Head ratio Hp max／Ht min 1.298 
 
 
 
 
 
Table 2-4 Specification of prototype pump turbine 
 
Operating condition Head Maximum Power Rotational speed 
Pump 
Maximum head Hp max 814m 462MW 
500min-1 
Minimum head  Hp min 749m
Turbine 
Maximum head  Ht max 770m
461MW Normal head   Ht nor 719.5m
Minimum head  Ht min 690m
 
 
 
 
Table 2-5 Principal dimensions of model runner 
 
Location Conventional runner Splitter runner 
Runner Inlet Diameter D1 546.7mm 530mm 
Runner Outlet Diameter De 250mm 250mm 
Runner inlet height B 35.8mm 35.8mm 
Runner inlet height L 113.4mm 113.4mm 
Blade number Zr 7 5+5 
Scale ratio S ( 8.491 ) ( 8.491 ) 
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Table 2-7 Specification of prototype pump turbine 
 
Operating condition Head Maximum Power Rotational speed 
Pump Maximum head Hp max 728m 464MW 
500min-1 
Minimum head  Hp min 677m 
Turbine 
Maximum head  Ht max 675m 
481MW Normal head   Ht nor 653m 
Minimum head  Ht min 617m 
 
 
 
 
 
Table 2-8 Principal dimension of model runner 
 
Splitter runner Conventional runner 
 Number of blades      Zr 5 + 5 7 
 Inlet diameter （mm)   D1 491.9 mm 505.2 mm 
 Outlet diameter (mm)   De 250 mm 250 mm 
 Inlet width    (mm)  B 46 mm 43.4 mm 
Scale ratio    (mm)  S 8.68 8.68 
 
  
  
 
 
 
 
 
Fig
 
. 2-34 Split
66 
 
ter Runner blade configurations 
 
  
 
  
 
Fig. 2-35 C
67 
 
omparison of
(c
(a)
(b)
(d
runner shape
) Runner C (Δ
 Runner A (Δ
 Runner B (Δ
) Runner D (Δ
2＝2.0°) 
2＝1.6°) 
2＝1.8°) 
2＝2.4°) 
 
  
 
 
 
Pr
es
su
re
 co
ef
fic
ie
nt
 C
p 
Pr
es
su
re
 co
ef
fic
ie
nt
 C
p 
Fig. 
 
(a) 
(b)
2-36 Pressure
( 60% p
68 
Runner A (Δ
 
 Runner B (Δ
 
 distributions
ower in turbin
Arc length o
Arc length o
β2 ＝ 1.6°)
β2 ＝ 1.8°)
along blade s
e mode ) 
f blade L/L0 
f blade L/L0 
urface 
 
 
  
Pr
es
su
re
 co
ef
fic
ie
nt
 C
p 
Pr
es
su
re
 co
ef
fic
ie
nt
 C
p 
Fig. 
 
(c) Run
(d) Run
2-37 Pressure
( 60% p
69 
ner C (Δβ2 
 
ner D (Δβ2 
 
 distributions
ower in turbin
Arc length
Arc length o
＝ 2.0°) 
＝ 2.4°) 
along blade s
e mode ) 
 of blade L/L0 
f blade L/L0 
urface 
 
 
  
 
 
 
 
 
θ 1/
θ 2,
 a
/a
0, 
θ S/
θ L 
Fig
 
. 2-38 Variati
70 
ons of main g
Δβ2 (deg)
θS/θL
a/a0 
θ1/θ2
eometry with
 
 
 
 Δβ2 
 
  
Fig. 2-39 Pres
( Hp
(c) Runn
(a) Ru
(b) Runn
(d) Run
71 
 
 
sure contour 
 min at pump m
 
er C (Δβ2 ＝
nner A (Δβ2 
er B (Δβ2 ＝
ner D (Δβ2 ＝
at blade surfa
ode ) 
2.0°)
＝ 1.6°) 
 1.8°) 
 2.4°) 
ce 
 
 
  
Pr
es
su
re
 co
ef
fic
ie
nt
 C
p 
P
ffi
i
tC
Pr
es
su
re
 co
ef
fic
ie
nt
 C
p 
Fig. 
Fig. 
2-40 Pressure
(Hp
2-41 Pressure
( 60% p
Ar
Ar
72 
 distributions
 min at pump m
 
 
 distributions
ower in turbin
c length of bla
c length of bla
along blade s
ode) 
along blade s
e mode ) 
de L/L0
de L/L0 
urface 
urface 
 
 
  
 
 
Fig. 2
 
(
(b
-42 Stream li
73 
a) Runner A
) Runner D
ne at 30% po
 (Δβ2 ＝ 1.6°
 (Δβ2 ＝ 2.4°
wer in turbine
) 
) 
 mode 
 
 
  
 
 
Sw
irl
 ra
te
 m
’ 
 
Fig. 2-4
( 30 %
74 
3 Swirl rate a
 power in tur
Δβ2 (de
t runner outle
bine mode )
g) 
t 
 
 
  
 Number of
 Number of
Number of
 Inlet diame
 Outlet diam
 Inlet width
Scale ratio 
Fig. 2-
Table 
 stay vane   
 guide vane 
 runner blade
ter （mm)   
eter(mm)   
    (mm)  
   (mm)  
 
44 Comparis
2-9 Principal 
  Zs 
   Zg 
  Zr 
 D1 
 De 
 B 
 S 
75 
 
 
 
 
 
 
 
 
on of two pum
 
 
 
 
 
 
dimension of
 
Splitter run
16 
16 
5 + 5
491.9 mm
250 mm
46 mm
8.68
 
 
p turbines fo
 model pump
ner 
 
 
r model 
 turbine 
Conventiona
20 
20 
7 
505.2 m
250 m
43.4 m
8.68
l runner 
m 
m 
m 
 
 
  
(b) Runner A (
 
Splitter runne
Fig. 2-45
76 
 
(a)  Whole
 
 
r)          
 
 Model test e
 
 
 view 
 (c) Runner 
quipment 
B (Conventio
 
 
nal runner) 
    
 
 
U
ni
t d
isc
ha
rg
e 
Q
’1
/ Q
’1
op
t 
Tu
rb
in
e 
ef
fic
ie
nc
y 
η’ t/
η’ t 
m
ax
 
Fig. 2
Fig. 
-46 Compari
2-47 Discharg
Unit rot
Unit disc
77 
 
 
son of hill-cu
 
 
e characteris
 
 
 
 
 
 
 
ational spee
harge Q’1/
rves in turbine
tics of turbine
d n’1/n’1opt
Q’1max 
ΔH/H 
 η’t/η
n’1
 mode 
 mode 
’t max 
/n’1opt =1.12 
 
 
Pr
es
su
re
 fl
uc
tu
at
io
n 
ΔH
/H
 
   
 
      
D
isc
ha
rg
e 
Q
’ n/
Q
’ n 
m
ax
 
 
Fig. 2-4
Q
η
78 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
8 Pump chara
 
 
 
 
 
’n/Q’n max
’p/η’p max 
Head H’n/H
cteristics 
’n max 
 
Pu
m
p 
ef
fic
ie
nc
y 
η’ p
/η’
p 
m
ax
 
   
Fig. 2-49
79 
 
 
 
 Prototype pump turbine 
 
 Tu
rb
in
e 
ef
fic
ie
nc
y 
η t/η
t o
pt
 
P
fl
i
ΔH
/H
Fig. 2-5
Pr
es
su
re
 fl
uc
tu
at
io
n 
ΔH
/H
 
0 Turbine ef
Fig. 2-51
ficiency of sp
 Pressure fluc
T
Tur
80 
 
 
 
 
 
litter runner o
 
 
 
tuation in dra
 
 
urbine outp
bine output
btained by fi
ft tube in turb
ut Pt (MW)
 Pt (MW)
Qt 
ηt 
eld test and m
ine mode 
 
odel test 
 
 
D
isc
ha
rg
e 
Q
t/Q
t m
ax
 
81 
 
第 3 章 フランシス水車ランナの最適化設計 
 
3.1 はじめに 
水力発電は，既存の電力発生設備の中では環境にやさしい発電システムの一つである。近年水力発
電所の運用効率化の観点から，高効率化，変落差，変流量特性の向上等が要求されている。これらの
要求に応えるため，水車を構成する静止翼列のステーベーンやガイドベーン，回転体であるランナ，
ランナ下流の吸出し管の各部に対して様々な施策で性能向上を図られている。 
静止翼列については，性能向上に向けて流れ解析や実験で静止翼列周りの流れや圧力の評価を行わ
れている (1)(2)(3)。また，吸出し管についても吸出し管入口角度の影響や旋回流が性能へ与える影響
などの調査が行われている (4)(5)。一方，ランナについては，既設水車の改修時期と合わせて新ランナ
に適用することで高性能化を図る事例が多く報告されている (6)(7)(8)。また，フランシス水車ランナ
では，従来のランナに対して，羽根間に短い羽根を取り付けることで，ランナ内部の偏り流れの抑制
などを図り，効率向上や水圧脈動低減など図っている事例もある。このように，水車性能の高性能化
に向けて流れ解析技術などを駆使しながら，水車の性能向上が図られているが，最も重要なランナに
ついてはその形状の複雑さから形状の最適化には長い時間を要している。このため，ランナ形状の自
動最適化システムの開発が望まれている。近年，最適化手法として多くの方法が開発されている。代
表的な最適化手法としては実験計画法，遺伝的アルゴリズム (9)(10)，焼きなまし法 (11)，粒子群最適
化法 (12) などがある。 
実験計画法は少ない計算で多くの計算をしたことと同等の結果を得ることが出来るため，水車ラン
ナの形状最適化にも多く適用されている (13)(14)。また，遺伝的アルゴリズムは生物の進化論に基づく
手法であり，勾配方などの最適化手法に比べ広い領域での最適解を見つけるのに適した手法と言われ
ており，水車吸出し管形状の最適化に適用した事例もある (15)。粒子群最適化は鳥群の行動様式のシ
ミュレーションから生まれた手法であり，遺伝的アルゴリズム同様に広域的最適解を見つけるのに適
した手法と言われている。 
本章では，短期間でのランナ形状最適化を目的として，フランシス水車ランナの自動最適化システ
ムを構築し，その有効性を流れ解析や模型試験により検討する。 
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3.2 本章で用いる記号 
以下に本章で用いる記号を示す。 
 
Ｌ  ：水車入口からの羽根面に沿った距離 
L0  ：長翼の羽根面に沿った長さ 
Cp  ：羽根面圧力係数 
a’  ：模型ガイドベーン開度 
ΔH’  ：水圧脈動振幅 
H’  ：模型試験落差 
DM  ：模型ランナ出口径 
nM  ：模型ランナ回転速度 
Q1M  ：模型水車流量 
g’  ：重力加速度 
NQE  ：比速度  ( NQE = nED×QED0.5 ) 
nED  ：速度係数  ( nED = nM×DM / (g’×H’)0.5 ) 
QED  ：流量係数    ( QED = Q1M / ( (g’×H’)0.5 × DM2 ) ) 
QEDopt  ：最高効率点における流量係数 
ηt'  ：模型水車効率 
ηt’opt  ：模型水車最高効率 
Vu  ：旋回方向速度 
Vm  ：軸流方向速度 
Cvm  ：軸流速度係数 
Cvu  ：旋回速度係数 
ReM  ：レイノルズ数 ( ReM = (π×nM×DM2) / νM ) 
νM    ：動粘度 
 
3.3 遺伝的アルゴリズムによる自動最適化システムの構築 
 本節では最適化手法として遺伝的アルゴリズムを取り上げ，ランナ設計プログラムと流れ解析を遺
伝的アルゴリズムに組み込んだ自動設計システムの構築を行う。本節では比速度 NQE=0.08 のフランシ
ス水車ランナを最適化対象とした。  
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3.3.1 最適化手法 
 図 3-1 に最適化フローを示す。本システムはランナ形状設計，流れ解析，遺伝的アルゴリズムの 3
つに分けられる。 
 
3.3.1.1 ランナ形状定義 
遺伝的アルゴリズムによりランナ形状の最適化をするためにはランナ形状は数値パラメータによっ
て定義される必要がある。3 次元形状をしたフランシス水車は子午面形状，2 次元羽根形状，3 次元羽
根形状等で定義される。子午面形状はクラウン形状やバンド形状，羽根入口出口曲線等で定義される。
また，2 次元羽根形状は羽根入口角度，出口角度，流れ方向のキャンバー形状等で定義され，最終的に
2 次元の羽根形状を積み上げることで 3 次元ランナ形状が定義される。このようにランナ形状定義のパ
ラメータは 100 以上となるが，本研究では最適化システムに適用できるようにするため約 30 の設計パ
ラメータにより様々な形状が定義できるようにした。図 3-2 に設計パラメータの一例を示す。 
 
3.3.1.2 流れ解析 
本章の流れ解析においても，これまでと同様に，k-ε乱流モデルを用いたランナ単体の定常 3 次元解
析を行った。詳細は 2 章で述べた通りである。解析領域はランナのみとし，羽根 1 ピッチ分の領域の
みをモデル化した。図 3-3 に解析モデルの一例を示す。解析格子点の総数は，約 114,000 とした。物理
量が周方向に連続する境界面には周期境界条件を適用した。流入境界条件に関しては，水車流れでは
上流のステーベーン・ガイドベーン流路の流れ解析結果からランナ入口において周方向平均した速度
分布を基に規定した。流出境界条件は平均圧力一定の条件を適用した。壁面については，滑りなしの
条件とした。 
 
3.3.1.3 遺伝的アルゴリズム 
 遺伝的アルゴリズムは生物が環境に適応するように進化していく進化論に基づいたものであり，次
に示す評価，選択，交配または突然変異の繰り返しによって，目的関数に応じた最適化が行われる。 
1) 評価 
様々な特性をもつ個体（ランナ）の集団から目的関数に応じて各個体の優劣を判断する。 
2) 選択 
個体の集合の中から遺伝子（設計パラメータ）の交配を行う個体（親）を選択する。このとき選
ばれる個体は目的関数に応じ優れた個数の中から選択される。 
3) 交配 
選択された個体間で遺伝子の入れ換えを行い，次の世代に残される子（ランナ）の遺伝子が形成
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される。ここで入れ換える遺伝子の数が適当でないと，優れた子孫を次世代に残すことが出来な
くなる為，その数は重要である。 
4) 突然変異 
遺伝子をランダムに変化させることによって交配だけでは得られない遺伝子をもった子孫を作り
出す。この作業により，より広範囲で探索することが可能となる。 
 
本節では各世代の個体数は 50 とし，これらの過程を約 40 世代繰り返し実施した。表 3-1 に本最適化
で使用したパラメータを示す。 
 
3.3.1.4 目的関数 
本研究では水車効率が最終的な目的関数であるが，最適化対象として今回はランナのみを取り上げ，
ランナ上流のケーシング，ステーベーン，ガイドベーン，ランナ下流の吸出し管については，形状固
定としている。このような状態で，ランナ形状を最適化する場合，ランナ上流のケーシングからガイ
ドベーンまでの損失はランナ形状によらない。一方，ランナ下流の吸出し管の損失はランナ出口速度
分布（吸出し管入口速度分布）により変化する。吸出し管の損失は簡易的にランナ出口の渦損失と吸
出し管壁面の摩擦損失を合わせたもので計算することが可能であり，摩擦損失は一次元的に流量から
計算が可能である。このため，今回の最適化においては，目的関数をランナ流路内部でのエネルギ損
失と，ランナ出口での渦損失を足し合わせた損失とした。 
 
1) ランナ内部エネルギ損失 Pt loss 
Pt loss = ΔPt – Hth     
ΔPt ：ランナ入口出口の全圧差 
Hth ：ランナ入口出口の理論落差 
2) ランナ出口での渦損失 Sloss 
Sloss = gdrv out 2/
2   
outv  ：ランナ出口における周方向速度 
3) 損失 Loss 
Loss = Pt loss + Sloss    
 
また，先述したように，水車では変流量特性の優れたものを開発することが重要であるため，最適
化は 1 運転点のみではなく，最高効率点（100%流量点），120%流量点，60%流量点の 3 点で最適化を
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実施した。この時これらの目的関数は 3 運転点で重み付けをすることなく，個々に評価している。 
 
3.3.2 従来ランナの性能評価 
 従来ランナの性能を評価する為 3 つの運転点で流れ解析を実施した。図 3-4(a)に 100%流量点におけ
る設計流線に直交する流れ（2 次流れ）の等値面図を示す。暖色はクラウン側からバンド側に向かう流
れを，寒色はバンド側からクラウン側へ向かう流れがあることを示す。この図からクラウンからバン
ドに向かう 2 次流れが羽根入口の圧力面および負圧面と，羽根出口の負圧面に存在し，バンドからク
ラウンに向かう 2 次流れが羽根出口の圧力面クラウン側に存在することがわかる。図 3-4 (b)は羽根面
での流れを示したものである。上述したように，羽根入口圧力面側で大きな下向き流れが生じている
ことが分かる。この 2 次流れがランナ内で大きな損失を生んでいる。 
 
3.3.3 最適化結果 
 図 3-5 に各流量点での最適化の履歴を示す。横軸は設計番号を，縦軸は各運転点での目的関数であ
るランナ内部損失とランナ出口の渦損失を足し合わせた水力損失を従来型ランナの値に対する相対値
で示す。世代が進むに従い，損失が小さくなっていくことが分かる。また，設計数が 100 付近や 1000
付近において，120%流量点や 60%流量点において損失が急激に下がるような傾向がみられるが，これ
らは突然変異の影響であると考えられる。このことから，今回用いた最適化パラメータにより最適化
がうまく進行していると判断することができる。 
 図 3-6 に 2 次元の目的関数空間におけるパレートチャートを，図 3-7 には 3 次元の目的関数空間にお
けるパレートチャートを示す。パレートチャート上の白丸で示されるものが最適化計算から得られた
損失を表している。目的関数である水力損失が小さくなると水車効率が向上することになるため，パ
レートチャート上において左下側に位置するランナほど高性能であることを示す。100%流量と 60%流
量におけるパレート図から，100%流量点で水力損失が小さいと 60%流量点では水力損失が大きくなる
といったトレードオフの関係が現れている。このトレードオフの関係は 100%流量と 120%流量におけ
るパレート図でも同様である。従って，このパレートチャートを用いることにより，部分負荷運転を
重視するもの，最高効率を重視するもの等，各発電所の要求特性に応じたランナ形状を選定すること
が可能である。 
 
3.3.3.1 ランナ内部流れ 
 パレートチャートを用いて 2 つのランナを抽出し，性能評価を実施した。Runner A は従来ランナよ
り 100%流量での損失は 10%程度小さいが，60%流量点，120%流量点では同程度の損失を有するもの
を抽出した。一方，Runner B は 3 つの流量点全てで水力損失が従来ランナに対して 30%程度小さいも
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のである。これらのランナの水力損失は図 3-6 中に示されている。図 3-8 にランナ形状図 (Runner A , 
Runner B) を示す。大きな特徴として羽根入口形状，出口形状が大きく異なる形状となっている。羽根
入口において，Runner A は直線的に傾いた形状となっているが，Runner B は湾曲した形状となってい
る。一方，羽根出口においては，Runner A は直線状の出口形状となっているが，Runner B は曲線を有
する形状となっている。図 3-9 に 100%流量点における羽根面上の流れの様子を示す。Runner A は羽根
圧力面でクラウン側からバンド側への大きな 2 次流れが存在するが，Runner B では抑制されている。
この 2 次流れの抑制によりランナ B はランナ A に比べランナ内部の水力損失が低減されているものと
考えられる。 
 
3.3.3.2 キャビテーション特性 
 図 3-10 に羽根出口側でキャビテーションが発生しやすくなる 120%流量点におけるランナ羽根面の
圧力カラーマップ図を示す。カラーマップ図からは，Runner A，Runner B ともに大きな乱れた分布は
見られない。図 3-11 にランナ羽根面の圧力分布を示す。縦軸は圧力係数を，横軸は羽根入口から出口
にかけての羽根長さの無次元値を示している。図中にはバンド近傍，中央，クラウン近傍の 3 流線断
面での圧力分布を示している。羽根面の圧力が飽和蒸気圧よりも低下すると羽根面にキャビテーショ
ンが発生し，羽根面の壊食や振動などの問題を引き起こすため，出来るだけキャビテーション性能の
良いランナが望まれる。Runner A は羽根出口側で翼負荷が大きく（羽根圧力面と負圧面の圧力差が大
きい），Runner B は羽根入口側で翼負荷が大きくなっている。このように Runner A と Runner B では
羽根面の圧力分布に違いがあるものの羽根出口負圧面での圧力最低値はほぼ同程度であり，キャビテ
ーション性能はほぼ同じであると予測される。 
 
3.3.4 模型試験検証 
 本最適化システムにより最適化されたランナの性能を検証するため，Runner A と Runner B の模型を
製作し，効率試験，水圧脈動試験等の模型試験を実施した。図 3-12 に模型試験装置の模式図を，図 3-13
に模型ランナ（Runner A, Runner B）を示す。また，表 3-2 に模型試験装置の主要寸法を示す。模型試
験においては，両ランナの特性を調査するため，水車効率，ランナ出口速度分布，上部ドラフトにお
ける水圧脈動特性の測定を行った。模型試験は IEC60193 に準拠し実施した。 
 
3.3.4.1 ランナ出口速度分布 
 ランナ出口速度分布は，レーザー流速計を用いて，ランナ回転中心から上部ドラフト壁面近傍まで，
約 20 点の半径位置で軸流速度および旋回方向速度の測定を行った。また，同時に速度分布測定点高さ
位置の壁面圧力と吸出し管出口壁面での差圧を測定することで，吸出し管部分の損失計測を行ってい
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る。測定は水車最高効率点の速度係数で，50%流量から 120%流量の範囲を含む領域で行った。図 3-14，
図 3-15 に測定結果の一例を示す。図 3-14，図 3-15 において，横軸はランナ回転中心から上部吸出し管
壁面までの距離 R/R0を示しており，R0はランナ回転中心から壁面までの距離を示している。また，縦
軸は旋回速度係数 Cvuおよび軸流速度係数 Cvmを示しており，各係数は以下の式で定義している。 
 
ܥݒ௠ ൌ ௠ܸ/ඥ2 ൈ ݃′ ൈ ܪ′ 
ܥݒ௨ ൌ ௨ܸ/ඥ2 ൈ ݃′ ൈ ܪ′ 
 
ここで，旋回速度係数は正がランナ回転方向と同方向を示し，軸流速度係数は負がランナ下流方向に
向かう流れを示している。両ランナとも 100%流量近傍においては，旋回速度係数がほぼ 0 の状態にな
っている。また，軸流速度係数はランナ回転中心から，壁面にかけてフラットな分布になっているも
のの，R / R0 ＝ 0.7 近傍において若干の速度欠損がみられ，ランナ内部で若干の偏り流れが発生してい
るものと推測される。しかし，Runner A と Runner B で軸流速度係数の最大値と最小値の差を比較する
と，Runner B の方が小さく速度分布がフラットであることがわかる。このことから 100%流量点におい
てランナ内部での偏り流は Runner B の方が小さく損失も小さいものと推測される。また，ランナ下流
の吸出し管の損失はランナ出口の速度分布に依存し，ランナ出口の速度分布がフラットな方が吸出し
管での損失が小さくなる。このことからも，吸出し管での損失も Runner A に比べ Runner B の方が小さ
いものと推測される。また，部分負荷の 80%流量近傍においては，両ランナの軸流速度分布とも外周
側に偏った流れとなり，ランナ中心付近においては軸流速度係数が負となっており，一部逆流が発生
している。旋回速度係数は Runner A に比べ Runner B が小さくなっており，渦損失が低減されている。
一方，過負荷の 110%流量近傍においては，旋回速度係数は負となり，ランナと反対方向の速度分布と
なり，軸流速度係数もランナ回転中心側で流速が増加している。100%流量点同様に，Runner A と Runner 
B で軸流速度係数の最大値と最小値の差を比較すると，Runner B の方が小さく速度分布がフラットで
あることから，Runner B は Runner A に比べてランナ内部および吸出し管で損失が低減されているもの
と推測される。 
 これら速度分布の測定結果を用いて，旋回度を算出した結果を図 3-16 に示す。本測定結果は，各ラ
ンナの最高効率点の単位落差あたりの回転速度における値を示したものであり，横軸は各ランナの最
高効率点の単位落差あたりの流量により無次元化した流量を，縦軸は旋回度 m’を示す。旋回度は軸方
向の運動モーメントに対する旋回方向の運動モーメントの比を表したものであり，以下の式で表され
る。 
 
drVVr'm mu
2 drrVR m 20  
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この図からRunner Bの旋回度の絶対値は部分負荷，過負荷領域ともRunner Aに比べ小さくなっており，
水圧脈動の低下が期待できる。 
 また，速度分布の測定結果と上部吸出し管と吸出し管出口間の差圧測定結果から，上部吸出し管か
ら吸出し管出口までの全圧差を計算することで，吸出し管での損失を算出した。図 3-17 に吸出し管損
失分布を示す。本図において，損失は最高効率点での吸出し管損失との比で示している。本図より，
Runner AはRunner Bよりも大流量側，小流量側で損失が大きくなっていることがわかる。これはRunner 
A のランナ出口の旋回度が，大流量，小流量で Runner B よりも大きくなっていることに起因しており，
旋回度が大きくなることで吸出し管での動圧が静圧に圧力回復されず，損失が増大しているためであ
る。 
 
3.3.4.2 水圧脈動特性 
 水車性能においては，高効率であることはもちろんであるが，信頼性も重要である。信頼性の指標
としては，水圧脈動が小さいことが一つに挙げられる。特に，フランシス水車においては，上部ドラ
フトにおける水圧脈動が重要になることから，上部ドラフトにおける水圧脈動の測定を行った。水圧
脈動は図 3-12 に示すように，ランナ出口流速測定位置と同じ高さの位置で計測を行った。水圧脈動
ΔH/H’は一定時間の水圧を測定し，測定値の rms 値を用いて以下の式で表したものである。 
 
∆ுᇲ
ுᇲ ൌ
ଶ√ଶൈ௥௠௦
ுᇱ  
 
図 3-12 は最高効率点相当の速度係数における流量係数に対する上部ドラフトでの水圧脈動の比較を
示したものである。ここで水圧脈動の値は Runner A の最高効率点での値との相対値，流量は各ランナ
の最高効率点における流量との相対値で示している。この図から Runner B の水圧脈動は Runner A に対
して最高効率近傍での値が小さく，かつ，大流量，小流量でも相対的に Runner A よりも小さくなって
いることが分かる。この大流量側および小流量側での水圧脈動の低下は，ランナ出口の旋回度の絶対
値とリンクした結果となっている。 
 
3.3.4.3 効率試験結果 
 水車効率試験の結果を図 3-19 に示す。図 3-19 は最高効率点相当の速度係数における流量に対する水
車効率の比較を示したものである。ここで水車効率の値は Runner A の最高効率点での値との相対値，
流量は各ランナの最高効率点における流量係数との相対値で示しているが，Runner B は Runner A に対
して，大流量から小流量にかけて広い運転範囲で効率が高いという結果となっており，最高効率で 1%
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効率向上するという結果が得られた。 
 本最適化システムにより最適化されたランナの性能を模型試験により代表的な 2 つのランナについ
て性能の検証を検証した結果，最適化で損失が小さく評価された Runner B は Runner A に対し，試験結
果でも損失が低減され水車効率が向上しているという結果が得られ，最適化結果と同様の結果が得ら
れ最適化システムの評価に問題がないことが確認された。また，効率特性以外も，水圧脈動低下など
高性能化が図れていることも確認できた。 
 
3.3.5 遺伝的アルゴリズムによる自動最適化システムの構築のまとめ 
 流れ解析とフランシス水車ランナの形状設計プログラムを遺伝的アルゴリズムに組み込んだ新しい
最適化システムを構築し，低比速度（NQE = 0.08）のフランシス水車ランナの最適化に適用し，以下の
結果が得られた。 
 
1) 新しい最適化システムにより目的関数に応じたランナ形状の最適化が可能である。 
2) 最適化により得られたパレートチャートを用いることにより，異なる仕様をもつ発電所に対して
最適なランナを選択することが可能である。 
3) 最適化されたランナは広い運転範囲で効率が向上し，最高効率において 1%効率が向上する。また，
効率と共にキャビテーション特性，水圧脈動特性とも優れた性質を持つ。 
 
3.4 遺伝的アルゴリズムと実験計画法によるランナ形状最適化手法の検討 
3.3 節では低比速度フランシス水車形状の最適化を目的として，ランナ自動設計プログラムと流れ解
析を遺伝的アルゴリズムに組み込んだ自動最適化システム(16)を構築し，その有効性を明らかにした。
従来は，開発対象の水車に対して個々に最適化を実施してきたため，最適化に長い時間を要していた。
遺伝的アルゴリズムは大規模最適化に適した手法であるが，最適化に多大な時間が必要となる。一方，
実験計画法は少ない計算で多くの計算をしたことと同等の結果を得ることができるが，大域的な最適
解を見つけることは困難である。そこで，本章では，高比速度フランシス水車ランナ (NQE = 0.21) の
高性能化を目的として，多目的遺伝的アルゴリズムと実験計画法を組み合わせて，短期間に広範囲の
設計パラメータの最適化を行うことを試みる。 
 
3.4.1 ランナ形状最適化手法 
 図 3-20 にランナ形状最適化全体のフローを示す。本研究では，遺伝的アルゴリズムにより代表的な
比速度のフランシス水車ランナの設計パラメータに対して広範囲で最適化を行う。次に，これらの設
計パラメータから最適設計パラメータの抽出を行い，最適化対象とする比速度のベースランナの設計
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を行った後に，実験計画法により最終的なランナ設計パラメータの最適化を実施する。本手法により，
遺伝的アルゴリズムによる最適化を最適化対象比速度の水車ランナ全てに対して実施することなく，
広範囲の設計空間におけるランナ設計パラメータの抽出と，実験計画法による短期間での形状最適化
を実現することが期待される。 
 
3.4.2 遺伝的アルゴリズムによるランナ形状最適化 
本最適化においては，まず最適化対象の比速度(NQE = 0.21)と異なる二つの比速度のフランシス水車ラ
ンナの最適化を行い，次に実験計画法による最適化という手順となる。この際，遺伝的アルゴリズム
によるランナ形状の最適化は二つの比速度（NQE = 0.14，NQE = 0.25）の水車に対して実施した。本節の
ランナ形状最適化に用いた設計パラメータは 3.3 節と同じ 30 の設計パラメータを用いた。 
 
3.4.2.1 流れ解析 
解析手法にはこれまでと同様 k-ε 乱流モデルを用いた RANS の有限体積法を用い，定常 3 次元解析
を行った。詳細は 2 章で述べた通りである。今回最適化の対象は高比速度のフランシス水車である。
比速度が高くなると，ランナ下流の吸出し管の損失の割合も大きくなり，ランナと吸出し管の干渉効
果もランナ性能に大きな影響を及ぼすことから，解析領域はランナと吸出し管とした。なお，遺伝的
アルゴリズムを用いた最適化においては，解析回数が多大となることから，解析時間を短縮するため
ランナについては羽根１ピッチとし，回転場のランナと静止場の吸出し管の境界面はマルチフレーム
で接続した。図 3-21 に解析モデルの一例を示す。解析格子点の総数は，約ランナ部分で約 110,000 点，
吸出し管部分で約 140,000 点とした。物理量が周方向に連続する境界面には周期境界条件を適用した。
流入境界条件に関しては，水車流れでは上流のステーベーン・ガイドベーン流路の流れ解析結果から
ランナ入口において周方向平均した速度分布を基に規定した。流出境界条件は平均圧力一定の条件を
適用した。壁面については，滑りなしの条件とした。 
 
3.4.2.2 目的関数 
 本最適化は水車効率向上を目的としているため，ランナと吸出し管での全圧損失を目的関数とした。
ランナおよび吸出し管での全圧損失の定義式を以下に示す。 
 
1) ランナ全圧損失 Pt loss-r 
Pt loss-r = ΔPt-r – Hth 
ここで，   
ΔPt-r  : ランナ入口出口の全圧差 
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      Hth  : ランナ入口出口の理論落差 
 
2) 吸出し管全圧損失 Pt loss-d 
Pt loss-d = ΔPt-d 
ここで， 
ΔPt-d  ： 吸出し管入口出口の全圧差 
 
 ランナ形状最適化においては，ランナ全圧損失とランナ全圧損失に吸出し管全圧損失を足し合わせ
た 2 つを目的関数として選定した。 
 
3.4.2.3 遺伝的アルゴリズムによる最適化方法 
 今回の最適化においては，NQE = 0.25 の最適化においては 100%流量点において最適化を実施し，そ
の結果得られたランナを初期解として，80%流量，100%流量，115%流量の 3 点でさらに最適化を実施
した。また，NQE = 0.14 の最適化においては 100%流量点でのみ最適化を実施した。 
表 3-3 に最適化を実施した際の各パラメータを示す。 
 
3.4.2.4 遺伝的アルゴリズムによる最適化結果 
 遺伝的アルゴリズムを用いた二つの比速度（NQE = 0.14，NQE = 0.25）のフランシス水車ランナの最適
化結果について述べる。 
 
NQE = 0.25 フランシス水車 100%流量点における最適化結果 
 上述したように，比速度 NQE = 0.25 のフランシス水車においては，まず 100%流量の最適化を実施
し，その後 3 運転点における最適化という手順を採っている。図 3-22 に最適化の履歴を示す。縦軸は
目的関数を，横軸は設計番号を示す。ここで，目的関数は従来ランナの目的関数に対する相対比で示
している。目的関数は設計回数が増えるにつれ徐々に小さくなっており，最適化が進んでいることが
わかる。また，最適化途中では突然変異のものと思われるような急激に損失が低下する様子も見られ
る。図 3-24 にはランナ損失と吸出し管損失のパレート図を示す。ランナの損失が小さくなると，吸出
し管の損失は大きくなるようなトレードオフの関係になっていることがわかる。このことから，ラン
ナの設計においては下流の吸出し管での損失を考慮したランナ設計が必要であることがわかる。 
 
NQE = 0.25 フランシス水車 3 運転点による最適化結果 
 100%流量点における最適化結果を初期解として，3 運転点での最適化を実施した。最適化は 100%流
92 
 
量点のほかに，115%流量運転点，80%流量運転点を選定した。図 3-25 に 3 つの運転点での最適化の履
歴を示す。縦軸は各流量における目的関数の従来ランナとの比を，横軸は設計番号を示す。ここで，
目的関数はランナ全圧損失と吸出し管全圧損失を足し合わせたものである。100%流量点においては，
初期解を 100%流量点１点で最適化したものを選定しているため，設計回数が増えても目的関数の低下
は見られないが，115%流量や 80%運転点の損失は最適化が進むにつれ徐々に目的関数が低下し，最適
化が進行していることがわかる。図 3-26 には各運転点の損失パレート図を示す。運転点によるトレー
ドオフの関係が明確に表れている。最適化されたランナ形状と従来ランナとの形状の比較を実施した。
最適化ランナとして，図 3-26 に示すように，100%流量点での損失が小さなランナを選定した。図 3-27
に形状の比較図を示すが，羽根入口や出口形状が大きく異なっていることがわかる。 
 
NQE = 0.25 フランシス水車最適化ランナの性能評価 
 図 3-28 には 100%流量点における羽根面の圧力分布を示す。圧力分布の変化を比較すると，従来ラ
ンナは羽根圧力面の出口側のバンド近傍，羽根負圧面のバンド近傍で圧力変化に歪が生じているが，
最適化ランナは従来ランナに比べ羽根入口から出口にかけて羽根面圧力が滑らかに変化している。こ
の滑らかな圧力の変化によりランナ内部での損失が低減されている。また，図 3-29 には 100%流量点
における羽根負圧面近傍の速度ベクトルを示している。クラウン側の速度ベクトルを見ると，両ラン
ナとも下方向かう二次流れがみられるが，最適化ランナは従来ランナに対してその領域が少ないこと
がわかる。この二次流れの低減により，ランナ内部損失の低減が図られていると考えられる。 
 図 3-30 にランナ出口での速度分布を示す。横軸はランナ回転中心から壁面までの距離 R/R0を示して
おり，R0 はランナ回転中心から壁面までの距離を示している。また，縦軸は旋回速度係数 Cvu および
軸流速度係数 Cvmを示しており，実線は Cvmを破線は Cvuを示しており，黒線は従来ランナ形状の結
果を，赤線は最適化ランナ形状の結果を示している。115%流量点においては，両ランナとも内周側に，
80%流量では外周側に偏った流れとなっている。しかしながら，その偏り流れは最適化ランナのほう
が抑制されていることがわかる。この偏り流れの抑制はランナ内部での 2 次流れが抑制されているこ
とに起因するものであり，最適化ランナは広い運転範囲で 2 次流れが抑制されていることを示してい
る。また，吸出し管の損失はランナ出口の速度分布によるものが大きく，偏り流れが抑制されること
で吸出し管での損失の低減も期待される。 
 図 3-31 に損失分布を示す。縦軸は損失で横軸は流量を示す。ここで，損失は 100%流量における従
来ランナのランナ損失と吸出し管損失を足したものに対する割合を示している。最適化ランナはラン
ナ内部の二次流れの低減によりランナ損失，吸出し管損失とも従来ランナに比べ大幅に低減されてい
ることがわかる。 
 図 3-32 には羽根出口キャビテーションが発生しやすくなる大流量側の運転点として，115%流量点に
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おけるランナ羽根面の圧力分布を示す。横軸は羽根長さの無次元値，縦軸は無次元圧力係数を示す。
図中には代表的なものとして中央流線における圧力分布を示しているが，2 つのランナの圧力分布は大
きく異なっており，従来ランナは入口側で大きな負荷を持ち，最適化ランナは出口側で大きな負荷を
持つ分布になっている。しかしながら，ランナ出口負圧面での圧力係数の最低値はほぼ同じになって
いることから，ランナ出口側のキャビテーション性能としては同等であると予測される。 
 
NQE = 0.14 フランシス水車の場合 
 比速度 NQE = 0.14 のフランシス水車ランナについては 100%流量での最適化を実施した。図 3-33 に最
適化の履歴を示す。最適化初期段階においては，ランナ損失は低減しているもののランナ損失と吸出
し管損失を足し合わせた損失は低減していない。しかしながら，設計数が 1,000 を超えたところから，
全体の損失が低減する結果が得られ，その後は大きな低減は見られない。図 3-34 にパレート図を示す
が，NQE = 0.25 同様にランナ損失と全体損失にトレードオフの間関係が表れている。また，図中に損失
の小さな代表的なランナ形状をあわせて示すが，ランナ形状としては同じような形状をしていること
がわかる。 
 
3.4.3 実験計画法によるランナ形状最適化 
次に，遺伝的アルゴリズムによる最適化ではなく，実験計画法による最適化を実施した。対象とす
る比速度は NQE = 0.21 を選定した。この際，ベースとなるランナの設計パラメータは比速度 NQE ＝ 0.14
と 0.25 で実施した遺伝的アルゴリズムによる最適化の結果得られた設計パラメータを採用し，羽根入
口リーンや出口スキュー角などを含む主要パラメータを選定した。そして，このランナを基にランナ
形状の最適化を実施した。図 3-35 に設計フローを示す。流れ解析を用いたランナ形状の最適化では計
算時間と解析精度が重要である。ケーシングから吸出し管までの全体解析をすることで解析精度は向
上するが，最適化に適用するには多大な時間を要してしまう。このため，ランナ設計パラメータの最
適化では，解析領域をランナと吸出し管のみとし，解析時間の短縮を図った。この際，入口境界条件
としては，全体解析結果から得られるガイドベーン出口での速度分布を用いた。次に，実験計画法に
基づきランナ形状の設計と流れ解析による性能予測を行う。この性能予測結果に基づき，設計パラメ
ータの感度解析，ランナ設計パラメータの最適化を実施する。 
 
3.4.3.1 流れの解析 
本研究のランナ形状最適化においては広い運転範囲での高性能化を図るため，設計点を含む 4 つの
ガイドベーン開度で，それぞれ 3 つの速度係数にて流れ解析を実施し，性能の評価を行った。図 3-36
に解析点の模式図を示す。ランナ形状の最適化においては 12 の解析点でのエネルギ損失を評価関数と
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し，キャビテーション性能を評価する羽根面の圧力係数を制限関数とした。図 3-37 に全体解析および
ランナ最適化に用いた解析モデルを示す。格子点数は全体解析では約 14,000,000 点，ランナ最適化に
おいては約 5,500,000 点である。入口境界条件は全体解析結果から得られるランナ入口の速度分布を用
い，ランナと吸出し管は Frozen-Rotor インターフェースを用いた。  
 
3.4.3.2 実験計画法に基づく最適化の結果 
 実験計画法に基づきランナ形状の最適化を実施した。本最適化においては，表 3-4 に示す 8 つのパ
ラメータに絞って L18 直交表を用いて最適化を実施した。最適化においては，各運転点での損失に制
限値を設け，設計点での損失を最小となるようにパラメータの選定を行った。図 3-38 に一例として，
設計点での効率に対する要因効果図を示す。縦軸は SN 比で望大特性を示す。本図において，各水準の
値が大きくなると効率が高くなることを表している。つまり，すべての要因で最も値が高くなる水準
を選定すれば設計点での効率が高いランナ形状を設計することが可能となる。ただし，設計点以外の
効率やキャビテーション性能などの制約により最適値は異なってくる。本要因効果図をもとに，最適
パラメータの選定を行った。選定されたパラメータを図 3-38 中に◎印で示す。概ね，設計点での効率
が最大となるようなパラメータが抽出されている。図 3-39 にベースランナと最適化ランナの形状の比
較図と設計点近傍における羽根面での流れの様子を示す。ベースランナでは，羽根圧力面の入口付近
においてクラウンからバンド方向に向かう偏り流が発生しているが，最適化ランナにおいては羽根面
での偏り流れが抑制されていることが分かる。この偏り流れの抑制など影響により，ランナ内部の損
失が約 13%低減された。図 3-40 には吸出し管における速度カラーマップ図を示す。本最適化において
ランナ羽根出口形状は変更していないため，吸出し管での流れには大きな違いは現れておらず，損失
としても殆ど変わらない結果となっている。 
 
3.4.4 模型検証試験 
 流れ解析により最適化されたランナの性能検証を行うため，模型試験を実施した。図 3-41 に模型試
験装置を示す。模型試験に用いたランナの出口径 DMは 350mm とし，模型試験時のレイノルズ数 ReＭ
は約 7×106である。図 3-42 は設計点の速度係数における試験結果を示す。四角および菱形の点は最適
化ランナおよびベースランナの流れ解析結果を，実線，破線，点線はそれぞれ最適化ランナ，ベース
ランナおよび従来ランナの模型試験結果を表している。また，グラフの流量，効率とも従来ランナの
最高効率点の流量，効率との相対値で表示している。本結果から，最適化ランナは従来ランナに対し
て，最高効率で約 1.7%と大幅に効率が向上していることが分かる。また，遺伝的アルゴリズムによる
最適化で得られた設計パラメータをベースとして設計したベースランナにおいても，従来形状に対し
ては大幅に効率が向上していることが分かる。このことから，遺伝的アルゴリズムと実験計画法を組
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み合わせた本設計手法はランナ形状の最適化に有効な手法であると評価できる。 
 
3.4.5 遺伝的アルゴリズムと実験計画法によるランナ形状最適化手法の検討のまとめ 
 本研究では，遺伝的アルゴリズムにより代表的な 2 つの比速度の水車に対してランナ形状の最適化
を実施し，さらにその設計パラメータを用いて，他比速度水車におけるランナの最適化を実験計画法
により実施した。この結果，最適化対象比速度の水車において，従来ランナに対して大幅に効率向上
するランナを開発することが出来た。このことから，本手法を用いることで遺伝的アルゴリズムによ
る広域最適化を全ての水車形状の最適化に適用することなく，遺伝的アルゴリズムの最適化結果をデ
ータベースとし，開発対象比速度の設計パラメータを抽出し，実験計画法でパラメータの詳細な最適
化を実施することで，短期間で高性能水車の開発が可能となると結論づけられる。 
なお，本節においては遺伝的アルゴリズムで比速度 NQE = 0.14 と NQE = 0.25 の 2 つの比速度の水車に
対してランナ形状の最適化を実施したが，3.3 節で実施した比速度 NQE = 0.08 の最適化結果をデータベ
ースとして加えることで，NQE = 0.08 から NQE = 0.25 までの広い比速度の水車に対して実験計画法だけ
で短期間に最適化をすることが可能である。 
 
3.5 粒子群最適化手法によるランナ形状最適化 
3.3 節，3.4 節までに取り上げた遺伝的アルゴリズムは生物の進化論に基づいた進化型最適化手法(17)
であり，フランシス水車ランナの最適化に有効な最適化手法であることが確認された。一方，遺伝的
アルゴリズム以外の進化型最適化手法として蟻コロニー最適化や粒子群最適化などがある。粒子群最
適化は生物の集団行動にヒントにしたとされる最適化手法であり，粒子（Particle）の群（Swarm）が
よい解の情報を共有，相互作用を持ちながら同時に探索を進めるというものである。各粒子は位置と
速度を有し，各粒子の新しい位置は各ステップの新しい速度情報によって更新されることで，最適値
を探索するものである。この粒子群最適化は一つの目的関数の最適化のために開発されたものである
が，本章では多目的最適化問題に適用するために開発された手法 (18) を用いた。 
本節では，多目的粒子群最適化を用いて，高比速度フランシス水車ランナの高性能化を目的として
設計パラメータの最適化を行った事例について報告する。 
 
3.5.1 遺伝的アルゴリズムと粒子群最適化の 2 つの最適化手法の比較検討 
 本節では，最適化手法として遺伝的アルゴリズムと粒子群最適化の 2 つの手法を用いて簡易的な最
適化計算を実施し，評価を行う。 
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3.5.1.1 ランナ形状設計 
ランナ形状の最適化をするためにはランナ形状は数値パラメータによって定義される必要がある。
本システムではランナ子午面形状，羽根枚数，3 次元羽根形状を 27 の設計パラメータにより定義する
ようにしている。この設計パラメータを変化させることにより様々なランナ形状の設計が可能となっ
ている。なお，本研究においては，ランナ入口高さと，ランナ出口径については一定値を用いた。 
 
3.5.1.2 流れ解析 
2 章同様 k-ε乱流モデルを用いた定常 3 次元解析を行った。今回最適化の対象は高比速度のフランシ
ス水車ランナであるが，ランナ入口の形状は上流のステーベーン，ガイドベーンからの流れに依存す
ることから，ランナ上流のステーベーン，ガイドベーンの解析領域と，ランナの解析領域とをミキシ
ングプレーンインターフェースを用いてカップリングした解析を実施した。また，高比速度フランシ
ス水車においては吸出し管性能が重要になってくるため，吸出し管も解析対象とした。吸出し管の解
析は単体の解析を実施したが，この際，吸出し管の解析における入口条件には上記ランナの解析結果
から得られる速度分布を周方向に平均した速度分布を適用した。図 3-43 に解析メッシュ図を示す。こ
こで，各領域のメッシュ数は，ステーベーン・ガイドベーンは約 64,000 点，ランナは約 113,000 点，
吸出し管は約 146,000 点である。 
物理量が周方向に連続する境界面には周期境界条件を適用し，吸出し管については上述したように
ランナの出口速度分布を周方向に平均化した速度分布を基に規定した。流出境界条件は平均圧力一定
の条件を適用した。壁面については滑りなしの条件とした。 
 
3.5.1.3 粒子群最適化手法 
 粒子群最適化は鳥群の行動様式のシミュレーションから生まれた手法で，各探索解は解空間におい
て飛び回る鳥であり，飛行位置と速度の情報を持つ。群れのメンバーは良い位置について情報交換し，
それに基づいて自身の位置と速度を調整する。最も良い位置にいる粒子が全体への通知を行うととも
にローカルなベストの位置にいる粒子が近傍の粒子群に通知するというメンバー間の情報伝達がなさ
れ， 位置と速度の更新が繰り返される。位置と速度の更新は以下の式を用いて行われ，これが繰り返
される。図 3-44 にイメージ図を示す。 
 
X(t + 1) = X(t) + V(t + 1)   
V(t + 1) = ω×V(t)  +  C1×R1×( pbest  -  X(t) )  +  C2×R2×( gbest  -  X(t) ) 
ここで， 
X ： 粒子の位置 
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V ： 粒子の速度 
  t ： 世代 
gbest ： 群全体の最良の位置 
pbest ： 局所的な最良の位置 
ω ： 慣性定数  
C1, C2 ： 粒子割合  
R1, R2 ： 変数  （0～1） 
 
本アルゴリズムは，乱流の設定値を変えるだけで探索傾向を容易に変えることができ，局所解の探
索から広域向け探索までを一つの乱流パラメータを変更するだけ対応できるため，汎用性が高いとさ
れている。また，粒子群最適化手法は遺伝的アルゴリズム等に比べ収束性がよいといわれ，離散変数・
連続変数ともに扱える手法である。図 3-45 にランナ形状最適化全体のフローを示す。 
 
3.5.1.4 最適化結果の比較 
最適化手法の検討を簡易的に行うため，目的関数としては設計点におけるランナ周りの損失⊿Hr
と吸出し管内部の損失⊿Hd とした。本最適化手法の検討においては，ランナ設計パラメータ数は
21 のパラメータを用いて最適化を実施した。 
初期形状としては 170 のランナ形状を用い，6 世代最適化計算を実施した。図 3-46 に初期形状の
パレート解を示す。図の横軸は吸出し管内部の損失⊿Hdを，縦軸はランナ周りの損失⊿Hrを示す。
図 3-47 に最適化結果から得られたパレート図を示す。図 3-47(a)に粒子群最適化による結果を，図
3-47(b) に遺伝的アルゴリズムによる最適化結果を示す。これら２つの手法の最適化結果を比較すると，
赤破線で示すパレートフロントは粒子群最適化による結果の方がわずかではあるが左下側と損失が小
さな方向にあり，同じ試行回数では粒子群最適化手法の方が良質の解が得られている結果となってい
る。このことから，粒子群最適化手法によるランナ最適化が可能であると判断した。 
 
3.5.2 ランナ形状最適化 
 最適化手法の検討により，粒子群最適化手法の適用が可能であると判断されたため，本手法を用
いてランナ形状の最適化を実施した。 
 
3.5.2.1 目的関数 
 本最適化においては，広い運転範囲での性能向上を目的とするため，図 3-48 に示す 16 の運転点で
実施した。目的関数は設計点（A）と大流量側運転点（B），小流量側運転点（B）の 3 運転点におけ
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る水車効率とし，ランナ入口および出口のキャビテーション性能を制限関数とした。水車効率および
キャビテーション性能については以下の方法で算出した。 
 
水車効率 
水車効率は流れ解析結果と一次元解析結果を用いて算出する。流れ解析により，ステーベーン・ガ
イドベーン流路周りの損失⊿Hsg，ランナ周りの損失⊿Hr，吸出し管内部の損失⊿Hd が求められる。
また，ケーシングの損失⊿Hscについては一次損失計算で算出する。これらの値を用いることで，水車
有効落差 H と水力効率 ηH，水車効率 ηTは下式から計算できる。 
H = Hr + ( ⊿Hsc  + ⊿Hsg + ⊿Hr + ⊿Hd ) 
ηH = Hr / H 
ηT = ηH × ηV × ηM 
ここで，体積効率 ηV，機械効率 ηM は JSME S-008-1999 により算出した。 
 
キャビテーション性能 
 キャビテーション性能は羽根入口付近と出口付近の羽根面の圧力係数Cpの最低値で評価した。なお，
圧力係数 Cｐは以下の式で定義される。 
        Cp = ( Hb - Hd ) / H 
ここで， 
  Hb ：  羽根面圧力 
Hd ：  ランナ出口基準圧力 
である。最適化実施時の制限値としては，従来ランナの解析結果から得られる圧力係数を適用した。 
 
3.5.2.2 最適化結果 
 上記目的関数と制限関数を用いて，27 のランナ設計パラメータの最適化を実施した。最適化の初期
個体数は 42 とし，25 世代で最適化計算を実施した。 
 図 3-49 に設計点と過負荷運転点における水車効率のパレート図を示す。縦軸，横軸はそれぞれ従来
ランナ形状の効率値で無次元化した設計点および過負荷運転点の効率値を示す。本パレート図から設
計点で最も効率の高いランナは従来ランナに対し 0.3%程度効率が向上する結果が得られているものの，
過負荷運転点においては 0.1%程度の効率向上となっている。 
図 3-50 は，目的関数と制限関数および，代表的な入力変数の自己組織化マップである。自己組織化
マップは多次元の変数間の相関を低次（多くは 2 次元）に写像することにより，多変数の相関を視覚
的にとらえることが可能な手法である。デザイン同士で相関の高いものは同じユニットに配置され，
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ユニット間の距離が近いものは相関が高く，ユニット間の距離が遠い場合は相対的に相関が低くなる
ような配置となる。全体を見ることで，変数間の大まかな相関を確認できる一方，対象とするデザイ
ンが含まれるユニットとその周辺を比較することで局所的な相関を確認することができ，また，目的
関数の改善やある変数を変化させたときの効果を視覚的にとらえることができる。図 3-50 には水車効
率とキャビテーション性能に対する自己組織化マップを示す。図中の暖色は性能が高いもの（効率が
高い，キャビテーション性能が良い）を示している。効率についてみると，過負荷運転点と部分負荷
運転点は負の相関があり，設計点と部分負荷運転点では正の相関があることが分かる。また，効率と
キャビテーション性能についてみると，過負荷運転点での効率と出口キャビテーション性能は負の相
関があることがわかる。図 3-49 で最高効率が高いランナは，過負荷運転点での効率の向上量が小さい
結果となっていることは，この結果からも理解できる。今回，自己組織化マップは目的関数と制限関
数についてのみ作成したが，ランナ形状設計パラメータについても作成することで，性能への各設計
パラメータの影響を分析することが出来る。 
次に，本最適化で得られたランナについて性能評価を実施した。代表的な最適化ランナとして，設
計点での効率が最も高いランナを抽出した。図 3-49 に抽出したランナの性能を黒丸で，図 3-51 に最
適化ランナと従来ランナ形状の比較図を示す。また，図 3-50 に最適化ランナが属するユニットを黒丸
で示す。図 3-50 より，今回抽出した最高効率重視のランナが含むユニットよりも少し右上のユニット
を選ぶことで最高効率をさらに向上させることは可能となるが，過負荷運転点の効率が若干低下する
ことが予想される。 
 図 3-52 に従来ランナと最適化ランナの設計点近傍の運転点における壁面近傍の流れの様子を示す。
従来ランナは羽根圧力面の羽根入口近傍でクラウンからバンドにかけて強い二次流れが発生している
が，最適化ランナは二次流れが抑制されていることが分かる。この二次流れの低減によりランナ内部
の損失が低減していると考えられる。 
 図 3-53 に設計点近傍における吸出し管内部の流跡線を示す。図中のカラーマップおよび流線の色は
速度を示している。従来ランナ，最適化ランナとも，吸出し管内部の流れはほとんど旋回を持たない
流れになっている。吸出し管入口の速度分布を比較すると，従来ランナは最適化ランナに比べ，中央
から外周にかけて速度が低下する傾向がみられるが，最適化ランナについては相対的に速度の低下は
小さく，従来ランナに比べ一様な流れとなっている。また，吸出し管出口の速度分布においては，従
来ランナの方が最適化ランナに比べ速度低下領域が大きくなっていることが分かる。このように，吸
出し管内部の流れにおいても従来ランナに比べ最適化ランナの流れはスムーズになっており，これが
損失の低減につながっていると考えられる。 
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3.5.3 粒子群最適化手法のまとめ 
 本研究では，粒子群最適化手法を用いたランナ形状の最適化を実施し，以下の知見が得られた。 
 
1) 粒子群最適化手法を用いることで，広域的最適化手法である遺伝的アルゴリズムと同様に，水車
ランナ形状最適化が可能である。 
2) 粒子群最適化手法を用いたランナ形状の最適化により，高いキャビテーション性能と広い運転範
囲で効率の向上を両立したランナ形状の開発が可能である。 
3) 自己組織化マップを使用することで，設計パラメータの水力性能への影響を俯瞰的に見ることが
可能となり，水力性能のトレードオフの関係を考慮したランナ形状設計が可能となる。 
 
以上のように，粒子群最適化手法はランナ形状を含めた水力機械の形状最適化に有効な手法である
ことが確認された。 
 
3.6 まとめ 
 本章では，フランシス水車ランナの高性能化を目的としてランナ形状自動最適化システムを構築し，
以下の結論を得た。 
 
1) ランナ形状設計プログラムと流れ解析を遺伝的アルゴリズムの最適化システムに組み込むことに
よりランナ自動最適化システムが構築できた。本システムは，低比速度から高比速度まで広い運転範
囲で高性能なフランシス水車ランナの設計に有効であり，比速度 NQE=0.08 のフランシス水車ランナに
おいては最高効率において 1%の効率向上という結果が得られた。 
2) 遺伝的アルゴリズムによるランナ形状最適化結果をデータベースとして用い，実験計画法による
ランナ形状最適化を行うことで，様々な比速度におけるフランシス水車ランナの最適化を短期間に行
うことができることを示した。また，本最適化手法を比速度 NQE = 0.21 のフランシス水車ランナに適用
した結果，最高効率で 1.7%の効率向上という結果が得られた。 
3) 粒子群最適化手法を用いたフランシス水車ランナの最適化システムを構築したところ，遺伝的ア
ルゴリズムを用いた最適化と同様に高性能なランナの開発に有用であることが明らかとなった。 
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Fig. 3-1 Scheme of optimization process 
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Fig. 3-3 Computational domain and grids 
 
 
 
 
Table 3-1 GA parameters 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
  
Number of generation 40 
Number of individual population 50 
Probability of crossover 0.7 
Probability of mutation  0.05 
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（a）120% discharge 
 
（b）100% discharge  
 
（c）60% discharge 
Fig. 3-5 Convergence history of the optimization 
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Fig. 3-6 Pareto solutions in the objective functions space 
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Fig. 3-7 Pareto solutions in the objective functions space 
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Fig. 3-11 Pressure distributions along blade surface at 120% discharge 
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Fig. 3-12 Section view of model test equipment 
 
 
 
 
Table 3-2 Principal dimension of model test equipment 
 
 Runner A Runner B 
Runner outlet diameter 329.4mm 329.4mm 
Number of runner vane 17 17 
Number of guide vane 20 20 
Number of stay vane 10 10 
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Fig. 3-20 Flowchart of runner shape optimization  
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Table 3-3 Specification of GA optimization 
 
(a) NQE = 0.25 
 Runner optimization at one 
operation point 
Runner optimization at three 
operation points 
Number of generation 50 30 
Population of individual 58 58 
Probability of crossover 0.70 0.70 
Probability of mutation 0.05 0.05 
 
(b) NQE = 0.14 
 Runner optimization at one 
operation point 
Number of generation 50 
Population of individual 58 
Probability of crossover 0.70 
Probability of mutation 0.05 
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(a) Pt loss-r 
 
(b) Pt loss-r + Pt loss-d 
 
Fig. 3-22 Optimization histories at 100% operation condition 
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Fig. 3-24 Pareto solutions in the objective function  
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(a) 115% discharge 
 
 
(b) 100% discharge 
 
 
(c) 60% discharge 
 
Fig. 3-25 Optimization histories at three operation conditions 
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(a) 115% discharge vs. 100% discharge 
 
 
  
   
(b) 80% discharge vs. 100% discharge 
 
Fig. 3-26 Pareto solutions in the objective function 
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(a) Pt loss-r 
 
 
 
(b) Pt loss-r + Pt loss-d 
 
Fig. 3-33 Optimization histories 
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Table 3-4 Design parameters in DOE 
 
Thickness of blade inlet A 
Blade inlet 
diameter 
Center B 
Crown side C 
Blade inlet 
angle 
Band side D 
Center E 
Crown side F 
Outlet diameter of runner cone G 
Throat of band H 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig. 3-38 Sensitivity analysis results  
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Fig. 3-45 Scheme of optimization process 
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第 4 章 フランシス水車に生じる不安定振動の実験
的研究 
 
4.1 はじめに 
近年水力発電所の運用効率化の観点から，広い運転範囲で高効率であることが要求されていること
は勿論であるが，機器の信頼性向上のために低振動の水車が要求されている。水車に起因する振動と
しては，ガイドベーンとランナの動静翼干渉による振動や，ランナ出口の旋回流による渦（ホワール）
の振れ回りによる振動等がある。フランシス水車では設計点から離れた運転点ではランナ出口にホワ
ールが発生し，運転状態によっては大きな振動，騒音をもたらすことがある。また，大振幅の激しい
水圧脈動は電力動揺を引き起こすこともあるため，ドラフトサージと呼ばれる。このホワールがもた
らす水圧脈動によって運転が制限されることがあることから，吸出し管でのホワールと水圧脈動に関
する研究は長年行われている(1)(2)(3)(4)。これまでのホワールの発生機構についての研究の結果，水圧
脈動現象はランナの有無と無関係な吸出し管内旋回流に固有のものであることや、ホワールに起因し
た水圧脈動の周波数は吸出し管入口部における旋回流の強さに関係していることが明らかとなってい
る(5)(6)。また，水圧脈動低減施策として水圧脈動を低減し得る吸出し管形状の提示や(7)，水圧脈動の
低減施策として旋回防止板の設置や給気による抑制等様々な方法が提案されているが(8)(9)，水車計画
時点でどの方法が最も有効であるかを判別できる段階にはまだ至っていない。 
近年，このホワールによる振動と思われる水車機器全体を揺らすような不安定振動が部分負荷運転
の非常に狭い運転範囲で発生する事例が報告されている (10)(11)。この現象はランナ出口に発生するホ
ワールの挙動に起因すると推察されるものの，上流のケーシングやランナ外周で特に大きな脈動が発
生するなど特異な現象であり，原因究明と対策の検討が急務となっている。そこで本章では，これら
の現象の把握と解明を行うために高比速度のフランシス水車を対象として模型試験による詳細な計測
を行う。 
 
4.2 本章で用いる記号 
以下に本章で用いる記号を示す。 
 
DM    ：ランナ出口直径       (m) 
H     ：試験落差         (m) 
nM   ：ランナ回転速度          (s-1) 
g     ：重力加速度          (m/s2) 
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σM     ：キャビテーション係数  (=NPSH / H)  
⊿H/H ：水圧脈動値           (%)（水圧脈動測定データの rms ） 
nED    :速度係数    ( nM×DM / (H×g)0.5 ) 
aM   :ガイドベーン開度         (%) 
 
4.3 実験装置 
 試験装置概略図を図 4-1 に示す。供試模型水車は比速度 NQE = 0.21 クラス（最高効率点の速度係数
nED ＝ 0.4）のフランシス水車とし，ランナ出口直径 DMは 0.35m である。水圧脈動の測定は，流路内
の 8 箇所（ケーシング（CH1），ランナ外周部（CH2,CH3），上部ドラフト（CH4,CH5），エルボ下
端（CH6），エルボ出口（CH7,CH8））に水圧脈動測定用の水圧センサを設置し，水圧脈動の測定，
および FFT による周波数分析を実施した。また，ランナ出口でのホワールの様子は高速度ビデオカメ
ラを用いて撮影した。 
試験は部分負荷側のガイドベーン 3 開度（最高効率点のガイドベーン開度を 100%とし，aM＝78%，
88%，100%）で速度係数 nEDを 0.01 毎に変化させて行った。それぞれの速度係数 nED毎で不安定現象
の有無を調査するため，キャビテーション係数 σMを 0.1～0.5 の間で変化させ，振動の状態や卓越周波
数を確認しながら，不安定現象が発生しているキャビテーション係数 σMの範囲を特定した。また，高
速度ビデオカメラにより，ランナ出口で発生するホワールの撮影を行い，運転点毎のホワールの状態
の比較も実施した。 
 
4.4 測定結果および考察 
4.4.1 水圧脈動値 
図 4-2，図 4-3 に，代表的な例としてガイドベーン開度 aM = 88%におけるガイドベーン開度 aMと水
圧脈動値⊿H/H との関係を示す。速度係数 nED = 0.43～0.46 において，不安定現象が発生しており，特
に現象が激しい速度係数 nED= 0.44 および 0.45 では，ケーシングおよびランナ外周部で大きな脈動値の
ピークが見られる。一方，上部ドラフトでは値の上昇傾向は見られるものの，大きな値とはなってい
ない。 
 不安定振動が発生しているキャビテーション係数 σMの範囲としては，最も広い速度係数 nED = 0.44
で 0.15～0.27 であるのに対し，速度係数 nED= 0.45 においては，0.17～0.21 と非常に狭い範囲となって
おり，不安定振動は限られた条件下で発生する特異な現象であることが確認できる。同様の現象は，
他のガイドベーン開度でも確認された。図 4-4 に不安定振動の発生範囲を示す。 
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4.4.2 水圧脈動波形 
 典型的な不安定振動が発生している運転状態として，ガイドベーン開度 aM = 88%, 速度係数 nED = 
0.44 においてキャビテーション係数 σMを変化させながら測定を実施した水圧脈動の波形を図 4-5，図
4-6 に，ホワールの様子を図 4-7 に示す。この運転点では，キャビテーション係数 σMが十分に大きい
状態（σM = 0.50）でも比較的太いホワールが螺旋状に回転しており，その影響による脈動が上部ドラフ
ト（CH4,CH5）に見られる。この脈動の周波数は 5Hz 程度であり，ランナの回転数（17.6s-1）のほぼ 
1/4～1/3 程度の周波数である。一方で，その他の測定位置（ケーシング，ランナ外周部，エルボ）にお
いては目立った脈動は確認できない。ところが，キャビテーション係数 σM = 0.30 とすると，ケーシン
グ（CH1）やランナ外周部（CH2,3）に高周波の水圧脈動が発生し，同様の波形は上部ドラフトなど他
の測定位置でも確認できホワールの形状は扁平になっている。キャビテーション係数 σM が 0.25 から
0.24 で振幅はほぼ最大となり，体感的にも装置全体を揺らすような振動が連続的に発生しており，こ
の付近が不安定現象のピークと考えられる。 
 キャビテーション係数 σMを更に小さくし 0.22～0.17 とすると脈動の振幅は一定では無く，うなりの
ような現象となっていることが確認でき，σM = 0.24，0.25 付近とはやや様相が異なってくる。σM ＝ 0.16
まで下げると急激に高周波の成分が小さくなり，σM = 0.10 ではほとんど確認できなくなる。このとき
のホワールの状態は太く，輪郭がかなり不明確になっている。 
 
4.4.3 FFT 周波数分析結果 
 不安定振動の分析として，脈動波形と同様，ガイドベーン開度 aM = 88%, 速度係数 nED = 0.44 の運転
点について FFT による周波数分析を行った結果を図 4-8～図 4-13 に示す。図は上から下へキャビテー
ション係数 σMを 0.27 から 0.17 まで細かく変化させながら計測した結果である。ケーシングおよびラ
ンナ外周部では，キャビテーション係数 σM= 0.27 で 40Hz 付近にピークが立ち始めており，現象の発生
が示唆されているものの水圧脈動値（図 4-3）としてはまだ現れていない。キャビテーション係数 σM
を 0.25 から 0.24 に下げると，振幅の急激な増加に加えて非常にシャープな波形に変化する（卓越周期
は 39.8Hｚ）。キャビテーション係数 σM= 0.22 になると波形が崩れるとともにピークの位置が 33～35Hz
付近の低周波数側に移動し，65～70Hz にもピークがはっきりしない波形が見られる。この振幅と卓越
周期の低下は，キャビテーション係数 σMを更に下げた場合でも確認でき，σM= 0.15 付近まで下げると
ほぼピークは見られなくなる。同様の結果がエルボ下部およびエルボ横 1，エルボ横 2 にも見られ，キ
ャビテーション係数 σM= 0.24 で 39.4Hz 付近に小さなピークが立ち σMの低下に伴う変化も良く似てい
るが，ピーク値が明らかに小さい。上部ドラフト 1，上部ドラフト 2 については，キャビテーション係
数 σMが大きい σM= 0.27 の時には，ホワールの回転周期のピークである 5Hz 付近にシャープなピークが
見られるが，現象の卓越する σM = 0.24 では，40Hz 近傍に小さなピークがいくつか見られ，σMが更に
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低下すると 5Hz 付近のホワール回転周期近傍に複数のピークが見られるようになる。そして，現象が
殆ど見られなくなるキャビテーション係数 σM= 0.10 でも複数のピークが残ったままとなる。 
 
4.4.4 ホワールの挙動 
 FFT の結果，ガイドベーン開度 aM = 88%，速度係数 nED = 0.44，キャビテーション係数 σM = 0.24 の
運転において，水車上流側に非常にシャープな 40Hz 付近のピークが卓越することが確認された。この
運転点におけるランナ出口のホワールを，高速度ビデオカメラで撮影し分析を実施した（図 4-14）。
この結果，ホワールの断面形状が非常に扁平になっており，0.05 秒の間でホワールが軸心周りにほぼ
一回転していることが確認できた。 
 
4.4.5 卓越周期の変化 
 今回試験を実施した範囲は部分負荷の運転点であるため，通常は上部ドラフトにおいてホワールの
回転周波数が卓越するが，前節で確認したように，不安定振動が発生すると高周波のピークが卓越し，
キャビテーション係数 σMの変化に伴って卓越周期が変化する傾向が見られる。そこで，全ての測定位
置で最もピーク値が高い周波数を調査した。代表的なものとしてガイドベーン開度 aM = 88%における
試験結果を図 4-15 に示す。図より，通常は上部ドラフトでホワール回転周波数（5Hz 付近）が卓越し
ているが，不安定振動が発生している運転点では，卓越周波数が 17 ~ 45Hz となり，卓越周波数が明ら
かに高くなっている。また，バラつきが見られるものの，キャビテーション係数 σMが小さくなるほど
卓越周波数が低くなり，また速度係数 nEDが大きいほど卓越周波数が低くなる傾向にあることが確認で
きる。同様の傾向はガイドベーン開度 aM = 77%にも見られ，不安定振動現象のメカニズムを考える上
でヒントになる。 
 
4.4.6 ランナ回転数の影響 
 図 4-16 にガイドベーン開度 aM = 88%，速度係数 nED = 0.45 において，ランナ回転速度 nMを変えて不
安定振動の卓越周期 f を確認した結果を示す。この結果から，ランナの回転数と卓越周期との関係には
正の相関があり，ランナの回転数（もしくはホワールの回転周期）と現象の卓越周期の間に関係があ
ることを示唆する結果となっている。 
 
4.4.7 不安定振動発生のメカニズム 
 以上の結果をもとに，不安定振動のメカニズムについて考察する。不安定振動は複数の運転点で確
認されたが，発生時に共通している事項を整理すると次の内容が挙げられる。 
1) ケーシングおよびランナ外周に同位相の高周波脈動が発生し，他の測定位置でも同様の高周波脈
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動が存在する。 
2) 運転状態によっては，脈動の波形にうなりが確認でき，共振が発生する。 
3) ランナ出口では比較的太いホワールが存在し，輪郭（気相と液相の境界）が明確である。 
4) ホワールの断面が大きく扁平になる。 
5) ホワール軸心周りの回転周波数は卓越周波数の約半分（ガイドベーン開度 aM =88%，速度係数
nED=0.44，キャビテーション係数 σM=0.24 で約 20Hz）である。 
6) 振動発生時は，ホワールが拡大管の上壁面を激しく叩く。 
これらの内容より不安定振動は，いくつかの条件が重なってホワールが拡大管内まで伸びるほど成
長し，また，ホワール軸心の回転周期 f と何らかのホワールの挙動の周期 f’とが共振した時に発生する
ものと推察される。このときホワールが扁平になっており，図 4-17 に示すように，ホワールが 1 回転
する間に 2 回拡大管の壁面を叩くような状態となるため，ホワール軸心周りの回転周波数 f の約 2 倍の
周波数が卓越周波数として観測されるものと考えられる。なお，ホワールの挙動の周期 f’がそのよう
な値をとる原因については今後詳細に検討する必要がある。 
 
4.5 まとめ 
 フランシス水車に発生する不安定振動について模型試験による詳細計測を実施し，以下の知見が得
られた。 
(1) 不安定振動は，非常に狭い運転範囲で発生し，ケーシングおよびランナ外周部に高周波で同位相
の水圧脈動が観測される。 
(2) 水圧脈動の波形には，条件によってはうなりの現象が確認でき，共振が発生している。 
(3) 不安定振動はケーシングとランナ外周圧で観測され，上部ドラフトではほとんど観測されない。
また不安定振動の卓越周期は速度係数 nED が大きくなると卓越周波数が小さくなり，キャビテー
ション係数 σMが大きくなると卓越周波数は大きくなる。 
(4) 不安定振動現象が卓越する運転状態では，ホワールの断面が扁平になっており，ホワールの輪郭
（表面の気相と液相との境界）が明確であり，ホワール自身の軸周りの回転周波数の 2 倍が不安
定振動の卓越周波数と非常に近い。 
以上の結果から，不安定振動はランナ出口の旋回流の状態や水圧レベルがホワールが扁平となる条
件を満たし，ホワール自身の軸周りの回転周期とホワールの挙動の周期とが一致したときに，ホワー
ルが回転しながら拡大管の壁面を叩く（1 回転で 2 回叩く）ことによって引き起こされているものと考
えられる。 
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Fig. 4-2 Pressure fluctuation （aM = 88%） 
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Fig. 4-3 Pressure fluctuation （aM = 88%） 
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Fig. 4-4 Instability vibration area 
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Fig. 4-15 Relationship between Thoma number and dominant frequency 
 
 
 
 
Fig. 4-16 Relationship between runner rotational speed and dominant frequency 
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Fig. 4-17 Schematic view of instability vibration 
 
Frequency f 
Oval shape cross section of whirl 
Whirl knocks the wall surface twice in 1 round  
Wall of draft tube 
169 
 
第 5 章 結論 
 
電力負荷調整，二酸化炭素排出量の抑制，再生可能エネルギーの有効活用の観点から，水力発電は
今後も電力設備の一つとして使用され続けることが予想される。水力発電所に適用される水車または
ポンプ水車に対して，効率の向上による発電コスト低減，低振動，低騒音水車の適用による高信頼性
は常に要求されている。近年の流れ解析技術，計算機速度の向上，実験技術の進歩により，水車性能
は急速に向上しているが，高性能化への要求は尽きることがない。また，建設コストの低減等から，
特にポンプ水車においては高落差化が要求され，高効率とともに高信頼性の要求も非常に強くなって
いる。 
これらの点を鑑み，本論文では水車またはポンプ水車に多く適用されるフランシス水車のランナの
高性能化に取り組んだ。ポンプ水車向けのランナについては，新型のスプリッタランナの適用につい
ては，流れ解析をもちいてその特性を明らかにするとともに模型試験や，実物水車でその性能を検証
した。また，フランシス水車については，自動最適化システムを構築し，その有効性を模型試験で検
証した。また，水車部分負荷で問題となる不安定振動についての実験的な分析を行った。 
本論文で得られた研究成果は，既に国内外の水車，ポンプ水車に適用が始まっており，効率向上と
高い信頼性の水車の提供に寄与し始めていることを付記しておく。 
 
第 1 章では，本研究の背景と目的，論文構成及び本論文各章の要約について述べた。 
 
第 2 章では，高落差向けポンプ水車へのスプリッタランナの適用可能性の評価を実施した。ポンプ
水車にスプリッタランナを適用することで，運転可能な変落差比を 1.154 から 1.298 へと従来ランナに
対して大幅に変落差比の拡大を図ることができた。ポンプ水車向けのスプリッタランナでは短翼の設
計が非常に重要であることを示し，羽根長さは長翼の出口ポートに干渉しないほど長く設計し，水車
入口側では短翼と長翼を等ピッチに配置し，短翼の羽根入口角度を小さくし，短翼出口を長翼の負圧
面側に寄せた配置とすることで，水車入口キャビテーション性能の改善が可能であることを明らかに
した。さらに，スプリッタランナの羽根入口角度と羽根長さを適切に設計することで，製作性・保守
性を確保したまま高性能なポンプ水車ランナの提供が可能であることを示した。さらに，スプリッタ
ランナを適用することで水車運転時部分負荷でランナ外周部の水圧脈動が著しく減少し，広い範囲で
効率向上が可能であることがわかった。また，スプリッタランナを実機ポンプ水車に適用したところ，
高性能であることが確認できた。 
 
170 
 
第 3 章では，フランシス水車ランナの高性能化を目的としてランナ形状自動最適化システムを構築
した。ランナ形状設計プログラムと流れ解析を遺伝的アルゴリズムの最適化システムに組み込むこと
によりランナ自動最適化システムの構築ができた。そのシステムは，低比速度から高比速度まで広い
運転範囲で高性能なフランシス水車ランナの設計に有効であり，比速度 NQE = 0.08 のフランシス水車ラ
ンナにおいては最高効率において 1%効率が向上した。さらに，遺伝的アルゴリズムによるランナ形状
最適化結果をデータベースとして用い，実験計画法によるランナ形状最適化を行うことで，様々な比
速度におけるフランシス水車ランナの最適化を短期間に行うことが可能となることを示した。また，
その最適化手法を比速度 NQE = 0.21 のフランシス水車ランナに適用した結果，最高効率において 1.7%
の効率向上が得られた。また，粒子群最適化手法を用いたフランシス水車ランナの最適化システムに
より，遺伝的アルゴリズムを用いた最適化と同様に高性能なランナの開発が可能であることを示した。 
 
第 4 章では，高比速度フランシス水車の部分負荷領域で発生する局所的な不安定振動について，模
型試験によりその現象の詳細な調査を行った。その結果，不安定振動は，非常に狭い運転範囲で発生
し，ケーシングおよびランナ外周部に高周波で同位相の水圧脈動が観測されることがわかった。また，
水圧脈動の波形には条件によってはうなりの現象が確認でき，共振が発生することがわかった。この
とき，不安定振動はケーシングとランナ外周圧で観測され，上部ドラフトではほとんど観測されない。
また不安定振動の卓越周期は速度係数が大きくなると卓越周波数が小さくなり，キャビテーション係
数が大きくなると卓越周波数は大きくなる傾向にあることがわかった。さらに，不安定振動現象が卓
越する運転状態では，ホワールの断面が大きく扁平しており，ホワールの輪郭（表面の気相と液相と
の境界）が明確であり，不安定振動の卓越周波数がホワール自身の軸周りの回転周波数のほぼ 2 倍と
なっていることが明らかとなった。以上の結果から，不安定振動はランナ出口の旋回流の状態や水圧
レベルがホワールが扁平となる条件を満たし，ホワール自身の軸周りの回転周期とホワールの挙動の
周期とが一致したときに，ホワールが回転しながら拡大管の壁面を叩く（1 回転で 2 回叩く）ことによ
って引き起こされているものであるとの結論に至った。 
 
以上のように，本論文では水車およびポンプ水車に多く適用されるフランシスランナの性能向上の
ためのランナ形状に関する設計手法を提示しその有用性を実証した。本研究成果は世界初のポンプ水
車へのスプリッタランナの適用を始め，国内外のフランシス水車に数多く適用され始めており，水車
およびポンプ水車の効率向上によるエネルギー資源の節約に貢献するものと考える。 
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